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Compressores scroll realizam o processo de compressa˜o de um ga´s
atrave´s de dois membros conjugados em forma de espiras. Tais elemen-
tos sa˜o montados de forma invertida e girados de 180  um em relac¸a˜o ao
outro, formando mu´ltiplas caˆmaras de compressa˜o atrave´s de diferentes
pontos de contato. Uma das principais fontes de ineficieˆncia de com-
pressores de refrigerac¸a˜o e´ o superaquecimento do fluido refrigerante
na succ¸a˜o e na compressa˜o do ga´s devido a` sua interac¸a˜o com compo-
nentes internos do compressor de temperatura elevada. Dois modelos
te´rmicos baseados no me´todo de paraˆmetros concentrados foram de-
senvolvidos e calibrados experimentalmente para prever a distribuic¸a˜o
de temperatura de compressores scroll, com particular atenc¸a˜o ao su-
peraquecimento do ga´s no processo de succ¸a˜o. Resisteˆncias te´rmicas
entre os componentes foram baseados em coeficientes de transfereˆncia
de calor globais, enquanto que a conduc¸a˜o de calor ao longo das espiras
foi avaliada atrave´s de um modelo unidimensional baseado no me´todo
de volumes finitos. Os modelos te´rmicos foram acoplados a um modelo
termodinaˆmico do ciclo de compressa˜o e enta˜o aplicados para simular o
desempenho do compressor em diferentes condic¸o˜es de velocidade e de
raza˜o de pressa˜o. Os modelos foram capazes de prever corretamente a
distribuic¸a˜o de temperatura no compressor em condic¸o˜es de operac¸a˜o
dentro da faixa daquelas adotadas em suas calibrac¸o˜es. Os resultados
mostraram que a conduc¸a˜o de calor atrave´s das espiras reduz a tem-
peratura de descarga. Ale´m disso, observou-se que a transfereˆncia de
calor que ocorre no contato meta´lico entre as espiras atua para produzir




Scroll compressors perform the compression process by using two
identical inter-fitting, spiral-shaped scroll elements. Such elements are
mounted inverted and rotated 180  in relation to each other and, by
making contact with each other at sealing points, form multiple com-
pression volumes. The thermodynamic e ciency of scroll compressors
is a↵ected by heat transfer that takes place during both the suction
and the compression processes. Two lumped-parameter thermal mo-
dels were developed and experimentally calibrated to predict the tem-
perature distribution of scroll compressors with particular attention
given to gas superheating in the suction process. Thermal resistances
between the components were based on global heat transfer coe cients,
whereas conduction heat transfer through the scroll wraps was solved
via a one-dimensional finite volume method. The thermal models were
coupled to a thermodynamic model of the compression cycle and then
applied to simulate the compressor performance under di↵erent condi-
tions of speed and pressure ratio. The models were able to correctly
predict the compressor temperature distribution for operating conditi-
ons within the range of those adopted for its calibration. The model
demonstrated that heat conduction through the scroll wraps reduces
slightly the discharge temperature. Moreover, it was also observed that
the heat transfer that takes place during the metallic contact between
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1.1 Sistemas de refrigerac¸a˜o
A refrigerac¸a˜o esta´ presente em uma grande variedade de ativida-
des do ser humano. Sua importaˆncia na sociedade moderna e´ imen-
sura´vel, visto que a refrigerac¸a˜o e´ fundamental em setores essenciais
como a produc¸a˜o e conservac¸a˜o de alimentos. Ale´m de sua importaˆncia
em aspectos ba´sicos, esta´ ligada aos constantes avanc¸os tecnolo´gicos,
por exemplo no resfriamento de componentes eletroˆnicos. O condici-
onamento de ar, por sua vez, e´ de suma importaˆncia nos ambientes
familiar e de trabalho, pois aumenta o conforto e a produtividade dos
seres humanos (LAN et al., 2010).
Apesar dos esforc¸os dos fabricantes, a eficieˆncia dos equipamentos
utilizados na refrigerac¸a˜o e no condicionamento de ar ainda e´ redu-
zida. Tendo em conta que no Brasil o setor residencial responde por
mais de 22 % do consumo total de energia ele´trica (PROCEL, 2007), e
que 47 % desse consumo esta´ relacionado a` refrigerac¸a˜o, justifica-se a
constante procura por sistemas de refrigerac¸a˜o mais eficientes no con-
sumo de energia ele´trica. Ale´m de benef´ıcios econoˆmicos, a diminuic¸a˜o
do consumo de energia ele´trica contribui para a reduc¸a˜o da emissa˜o
de gases prejudiciais a` atmosfera e assim para a preservac¸a˜o do meio
ambiente.
Existem diversos me´todos estabelecidos para se retirar calor de
um ambiente a ser refrigerado. Um dos mais difundidos e´ o sistema
de compressa˜o mecaˆnica de vapor (GOSNEY, 1982), que se baseia na
capacidade que certos fluidos possuem de transferir grandes quanti-
dades de energia quando mudam de fase. Neste tipo de sistema, um
fluido vola´til, denominado refrigerante, circula por um sistema fechado
e promove a reduc¸a˜o de temperatura do ambiente a ser refrigerado.
O sistema ba´sico de refrigerac¸a˜o por compressa˜o mecaˆnica de vapor





Figura 1.1 – Ciclo padra˜o de um sistema de refrigerac¸a˜o mecaˆnica de vapor.
fluido e´ garantida pelo compressor, que e´ tambe´m um dos responsa´veis
pela manutenc¸a˜o dos dois n´ıveis de pressa˜o no sistema. O fluido entra
no compressor (1) apo´s ter passado pelo trocador de calor de baixa
pressa˜o (evaporador). Em virtude do processo de compressa˜o, que no
ciclo padra˜o ocorre a` entropia constante, a pressa˜o do fluido e´ aumen-
tada ate´ a pressa˜o de condensac¸a˜o (2). Como consequeˆncia, sua tem-
peratura tambe´m aumenta. Apo´s ser descarregado pelo compressor, o
fluido refrigerante passa pelo trocador de calor de alta pressa˜o (con-
densador), onde muda da fase gasosa para a fase l´ıquida (3), em func¸a˜o
da interac¸a˜o te´rmica com o ambiente externo. Apo´s sair do conden-
sador na condic¸a˜o de l´ıquido saturado, o fluido refrigerante entra no
dispositivo de expansa˜o, onde sofre uma expansa˜o a` entalpia constante
e tem sua pressa˜o reduzida ate´ a pressa˜o de evaporac¸a˜o, formando uma
mistura bifa´sica (4). Tal como o compressor, o dispositivo de expansa˜o
e´ responsa´vel pela manutenc¸a˜o da diferenc¸a de pressa˜o no sistema. No
evaporador, o fluido refrigerante tem seu t´ıtulo gradualmente aumen-
tado, em func¸a˜o da retirada de calor do ambiente sendo refrigerado. O
fluido refrigerante deixa o evaporador na condic¸a˜o de vapor saturado
(1) e, em seguida, o ciclo se reinicia. Os processos termodinaˆmicos
envolvidos no ciclo padra˜o podem ser representados atrave´s de um di-
agrama pressa˜o-entalpia, ilustrado na Figura 1.2.
Em termos de consumo de energia, o compressor e´ o componente
mais importante do ciclo. Desta forma, sistemas de refrigerac¸a˜o mais












Figura 1.2 – Diagrama pressa˜o-entalpia de um ciclo padra˜o.
eficientes passam necessariamente pela otimizac¸a˜o do desempenho do
compressor. Esta otimizac¸a˜o pode estar ligada a alterac¸o˜es construti-
vas do equipamento, com o objetivo de reduzir custos de fabricac¸a˜o e
montagem, a aspectos acu´sticos, ou a` otimizac¸a˜o de seu desempenho
termodinaˆmico.
Diversos tipos de compressores sa˜o aplicados em sistemas de com-
pressa˜o mecaˆnica de vapor. Quanto a` caracter´ıstica de funcionamento,
eles podem ser divididos em dois grandes grupos: compressores roto-
dinaˆmicos e compressores de deslocamento positivo. Os compressores
roto-dinaˆmicos fornecem energia cine´tica ao fluido refrigerante atrave´s
de um componente chamado rotor, convertendo-a posteriormente em
energia de pressa˜o atrave´s de outro componente, denominado difusor.
Ja´ os compressores de deslocamento positivo realizam o processo de
compressa˜o atrave´s da reduc¸a˜o do volume ocupado pelo fluido refri-
gerante. Entre os compressores de deslocamento positivo, destaca-se
o compressor alternativo, amplamente utilizado em aplicac¸o˜es de re-
frigerac¸a˜o dome´stica. Outros tipos de compressores de deslocamento
positivo teˆm recebido bastante atenc¸a˜o por parte dos pesquisadores em
anos recentes. Por exemplo, os compressores scroll, cujo processo de
compressa˜o e´ associado a elevados n´ıveis de eficieˆncia e confiabilidade,
constituem uma excelente alternativa aos compressores convencionais,
especialmente em aplicac¸o˜es que demandam alta capacidade de refri-
gerac¸a˜o.
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1.2 O compressor scroll
Segundo a ASHRAE (2004), o compressor scroll e´ uma ma´quina
de deslocamento positivo que realiza o processo de compressa˜o utili-
zando dois membros conjugados em forma de espiras. A patente que
detalha o mecanismo pelo qual o ga´s e´ comprimido em compressores do
tipo scroll foi registrada por Creux (1905), que o descreveu para uma
aplicac¸a˜o de bomba de calor. No entanto, apenas in´ıcio da de´cada de
1980 foram desenvolvidos os processos de fabricac¸a˜o necessa´rios para
que o compressor se tornasse comercialmente via´vel (WINANDY et al.,
2002).
Atualmente, este compressor e´ largamente utilizado em aplicac¸o˜es
que envolvem altas capacidades, como sistemas de refrigerac¸a˜o comer-
cial e de condicionamento de ar de grande porte. Nestas aplicac¸o˜es, o
compressor scroll possui elevada eficieˆncia e confiabilidade, associadas
a n´ıveis reduzidos de vibrac¸a˜o e ru´ıdo. Compressores scroll sa˜o tambe´m
conhecidos por apresentar boa eficieˆncia em diferentes frequeˆncias de
operac¸a˜o, justificando-se plenamente em aplicac¸o˜es de condicionamento
de ar e bomba de calor, onde o controle de capacidade e´ muito impor-
tante.
1.2.1 Principais componentes
A maior parte dos compressores scroll encontrados no mercado sa˜o
totalmente herme´ticos. Dentro de uma carcac¸a de metal encontram-se
todos os componentes necessa´rios ao seu funcionamento. Os compo-
nentes incluem o motor ele´trico para acionamento, o o´leo lubrificante
e a bomba que possibilita a sua circulac¸a˜o e a estrutura mecaˆnica que
possibilita os processos de succ¸a˜o, compressa˜o e descarga do fluido re-
frigerante.
A Figura 1.3 ilustra os principais componentes que podem ser
encontrados na configurac¸a˜o mais comum de um compressor scroll
herme´tico. Nesta configurac¸a˜o, a carcac¸a encontra-se preenchida por
fluido refrigerante na pressa˜o de evaporac¸a˜o. Assim, o fluido refrige-
rante que entra no compressor se junta a` mistura o´leo-fluido refrigerante
que se encontra no ambiente interno do compressor. O mecanismo de
compressa˜o, formado pela espira fixa e pela espira mo´vel, promove a
succ¸a˜o de fluido refrigerante presente no ambiente interno, realizando
posteriormente o processo de compressa˜o e descarga. Existem formas
alternativas de realizar o processo de succ¸a˜o de ga´s, como por exemplo a
succ¸a˜o direta, em que o fluido refrigerante na˜o circula pelo ambiente in-
terno antes de ser admitido pelo mecanismo de compressa˜o. Neste caso,
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
Figura 1.3 – Principais componentes de um compressor scroll t´ıpico. Re-
produzido de Pereira (2012).
o fluido comprimido e´ descarregado pelo mecanismo de compressa˜o para
o ambiente interno do compressor, caracterizando uma carcac¸a a` alta
pressa˜o.
O mecanismo de compressa˜o em compressores do tipo scroll e´ apre-
sentado na Figura 1.4. O motor ele´trico de induc¸a˜o, quando acionado,
promove a rotac¸a˜o do eixo do motor. Atrave´s do eixo do exceˆntrico
e da bucha do exceˆntrico, este movimento e´ enta˜o transmitido para a
espira mo´vel. Esta, por sua vez, e´ impedida de realizar um movimento
de rotac¸a˜o pelo anel de Oldham. Este anel tem a finalidade de manter a
espira mo´vel numa posic¸a˜o angular fixa, impedindo assim a rotac¸a˜o da
espira mo´vel em relac¸a˜o ao seu pro´prio eixo e promovendo o movimento
radial atrave´s de uma trajeto´ria orbital. A dinaˆmica do mecanismo de
compressa˜o faz com que o fluido refrigerante seja admitido na periferia
das espiras e descarregado na regia˜o central. O processo de compressa˜o
na˜o depende da presenc¸a de va´lvulas, como acontece em compresso-
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Figura 1.4 –Mecanismo de compressa˜o em compressores scroll. Reproduzido
de Pereira (2012).
res alternativos. No entanto, e´ comum a utilizac¸a˜o de uma va´lvula de
descarga para aumentar a eficieˆncia do compressor.
1.2.2 Elemento de compressa˜o
A espira fixa e a espira mo´vel sa˜o os dois elementos que meca-
nicamente promovem a compressa˜o do fluido refrigerante. As espiras,
ideˆnticas do ponto de vista geome´trico, sa˜o montadas invertidas e ro-
tacionadas de 180 . O elemento fundamental para a determinac¸a˜o da
geometria das espiras e´ a curva espiral. A curva espiral mais ba´sica que
existe e´ a espiral de Arquimedes, Figura 1.5 (a).
De especial interesse para compressores do tipo scroll e´ a curva
evolvente, ilustrada na Figura 1.5 (b). A curva evolvente de um c´ırculo
e´ uma espiral com um raio continuamente varia´vel, que e´ medido a
partir da circunfereˆncia de um c´ırculo de base centrado num eixo fixo.

















Figura 1.5 – Curvas espirais: (a) Espiral de Arquimedes. (b) Evoluta de






Figura 1.6 – Representac¸a˜o do par de espiras. Adaptado de Carrier (2004).
O formato geome´trico de uma curva evolvente permite que as duas
espiras, quando em contato, tenham suas paredes rolando uma sobre a
outra, ao inve´s de deslizarem. Este aspecto reduz o atrito e o desgaste.
Do ponto de vista construtivo, as paredes das espiras sa˜o fixadas em
uma de suas extremidades numa base circular meta´lica (Figura 1.6).
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1.2.3 O processo de compressa˜o
(a) 0  - In´ıcio da succ¸a˜o (b) 180  - Succ¸a˜o
(c) 360  - In´ıcio da compressa˜o (d) 720  - Compressa˜o
(e) 1080  - In´ıcio da descarga (f) 1260  - Descarga
Figura 1.7 – O processo de compressa˜o em compressores scroll.
O movimento da espira mo´vel em relac¸a˜o a` espira fixa promove a
compressa˜o do ga´s. A Figura 1.7 ilustra a sequeˆncia de processos que
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caracterizam a compressa˜o do fluido refrigerante. A partir do aˆngulo
de o´rbita ✓ igual a 0  (a) o processo de succ¸a˜o se inicia. A espira mo´vel
realiza o seu movimento orbital, de maneira que se forma uma regia˜o
de baixa pressa˜o entre as duas espiras, permitindo a entrada de ga´s pre-
sente no ambiente interno do compressor e aumentando o volume da
caˆmara de succ¸a˜o (b). O volume final da caˆmara e´ atingido quando a
espira mo´vel faz o fechamento deste volume, selando a caˆmara de succ¸a˜o
(c). Neste aˆngulo orbital, a porc¸a˜o de ga´s que esta´ sendo acompanhada
passa a ser aprisionada numa caˆmara que, na pra´tica, ja´ constitui uma
caˆmara de compressa˜o. A partir deste momento, os pontos de contato
que delimitam a caˆmara va˜o se aproximando, de forma que o volume
da mesma vai gradualmente diminuindo. Conforme pode ser observado
na Figura 1.7, o fluido refrigerante vai sendo conduzido para a regia˜o
central das espiras, a` medida que ocorre a reduc¸a˜o do seu volume (d).
Em um determinado momento, as caˆmaras de compressa˜o simetrica-
mente opostas encontram-se na regia˜o central das espiras, dando in´ıcio
ao processo de descarga (e).
Para fins dida´ticos, o processo de compressa˜o foi apresentado acom-
panhando uma determinada porc¸a˜o de fluido refrigerante. No entanto,
deve ser observado que, para cada aˆngulo orbital, existem no elemento
de compressa˜o caˆmaras preenchidas com ga´s em variados n´ıveis de
pressa˜o. Desta forma, tem-se um processo de compressa˜o cont´ınuo
e suave, caracterizado por processos de succ¸a˜o, compressa˜o e descarga
acontecendo simultaneamente. Este aspecto constitui uma grande van-
tagem em relac¸a˜o aos compressores alternativos, onde o processo de
succ¸a˜o ocorre durante menos da metade da revoluc¸a˜o do eixo de aci-
onamento, e o processo de descarga ocorre durante cerca de 12 % do
tempo de revoluc¸a˜o do eixo (PEREIRA, 2012).
1.2.4 Perdas ele´tricas e mecaˆnicas
Perdas ele´tricas, mecaˆnicas e termodinaˆmicas caracterizam as per-
das de energia no compressor scroll e determinam a eficieˆncia do mesmo.
Nesta sec¸a˜o, apenas as perdas ele´tricas e mecaˆnicas sa˜o definidas. As
perdas termodinaˆmicas, de especial interesse neste trabalho, sera˜o dis-
cutidas na pro´xima sec¸a˜o.
A poteˆncia ele´trica consumida pelo compressor na˜o e´ totalmente
convertida em poteˆncia para acionamento do eixo mecaˆnico. Uma parte
desta energia e´ perdida em forma de calor, sendo usualmente represen-






onde W˙ele e´ a poteˆncia ele´trica do compressor e W˙mec a poteˆncia
mecaˆnica (poteˆncia de acionamento do eixo). A poteˆncia mecaˆnica,
por sua vez, na˜o e´ totalmente convertida em poteˆncia termodinaˆmica.
Uma parcela desta energia e´ perdida devido ao atrito mecaˆnico em di-
versos componentes do compressor. Em compressores scroll, os princi-
pais componentes onde ocorre dissipac¸a˜o de energia por perda mecaˆnica
sa˜o o eixo do motor, o mancal de escora, o eixo do exceˆntrico, o flanco
das espiras e o anel de Oldham.
A eficieˆncia mecaˆnica do compressor, utilizada para representar as





onde W˙pv e´ a poteˆncia indicada (termodinaˆmica) do compressor, que
e´ a poteˆncia entregue ao fluido refrigerante. Geralmente, a poteˆncia
termodinaˆmica necessa´ria para realizar a compressa˜o e´ maior do que
a poteˆncia necessa´ria para comprimir o fluido refrigerante de forma
isentro´pica, em func¸a˜o de perdas relacionadas a` transfereˆncia de calor
e aos vazamentos no interior do elemento de compressa˜o. A Figura 1.8












Figura 1.8 – Diagrama de perdas para um compressor scroll.
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1.2.5 Perdas termodinaˆmicas
As principais perdas termodinaˆmicas em compressores scroll ocor-
rem devido a` transfereˆncia de calor no interior do compressor, a` sub ou
sobrecompressa˜o e aos vazamentos. Na ana´lise do desempenho termo-
dinaˆmico de compressores, os paraˆmetros mais comumente utilizados
para representar estas perdas sa˜o a eficieˆncia volume´trica e a eficieˆncia





onde m˙ e´ a vaza˜o ma´ssica real fornecida pelo compressor e m˙ideal e´ a
vaza˜o ma´ssica ideal, calculada pela expressa˜o:
m˙ideal = ⇢entV˙SW , (1.4)
onde ⇢ent e´ massa espec´ıfica do refrigerante na linha de succ¸a˜o do com-
pressor e V˙SW e´ o volume deslocado pelo compressor. A eficieˆncia
volume´trica representa o afastamento da vaza˜o ma´ssica real da vaza˜o
que seria bombeada caso as condic¸o˜es termodinaˆmicas (temperatura e
pressa˜o) no in´ıcio do processo de compressa˜o fossem exatamente iguais
a`s condic¸o˜es do fluido no passador de succ¸a˜o, situado na entrada do





onde h2,s e´ a entalpia espec´ıfica do fluido refrigerante no final de um
processo de compressa˜o adiaba´tico e revers´ıvel partindo das condic¸o˜es
termodinaˆmicas representas pela entalpia especifica h1. A eficieˆncia
isentro´pica e´ uma medida do afastamento do processo real de com-
pressa˜o em relac¸a˜o a um processo adiaba´tico e revers´ıvel com a mesma
vaza˜o ma´ssica.
A transfereˆncia de calor no interior do compressor geralmente tem
impacto negativo sobre o seu desempenho. Sua influeˆncia pode ser
analisada do ponto de vista da interac¸a˜o entre o fluido refrigerante e os
componentes no ambiente interno do compressor ou enta˜o em relac¸a˜o
a` interac¸a˜o te´rmica entre o fluido refrigerante e as paredes da espira
durante o processo de compressa˜o.
Em compressores scroll herme´ticos com carcac¸a a` baixa pressa˜o,
o fluido que entra no compressor sofre aquecimento pelas partes quen-
tes do compressor antes de ser admitido pelo elemento de compressa˜o.
Muitas vezes, este aspecto constitui uma soluc¸a˜o de ordem pra´tica, ja´
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que o fluido refrigerante a` baixa temperatura e´ utilizado para refrigerar
o motor ele´trico do compressor. No entanto, do ponto de vista termo-
dinaˆmico, o aumento da temperatura do ga´s e´ extremamente prejudi-
cial, ja´ que aumenta o volume espec´ıfico do fluido refrigerante. Como
a caˆmara de succ¸a˜o possui um volume definido pela geometria, com o
aumento do volume espec´ıfico, a caˆmara de succ¸a˜o e´ preenchida com
uma quantidade menor de massa de fluido refrigerante, reduzindo as-
sim a vaza˜o ma´ssica fornecida pelo compressor e, consequentemente, a
capacidade de refrigerac¸a˜o. Esta reduc¸a˜o na vaza˜o ma´ssica real tem um
impacto negativo sobre a eficieˆncia volume´trica do compressor. Ainda,
o superaquecimento do fluido de succ¸a˜o provoca um aumento na tempe-
ratura inicial do processo de compressa˜o, sendo necessa´rio uma poteˆncia
maior para realizar o processo de compressa˜o, o que reduz a eficieˆncia
isentro´pica do compressor.
Em relac¸a˜o a` transfereˆncia de calor durante o processo de com-
pressa˜o, e´ estabelecido na literatura que a compressa˜o isote´rmica e´ a
que representa menor consumo de energia (GOSNEY, 1982). No entanto,
uma compressa˜o isote´rmica e´ muito dif´ıcil de ser obtida na pra´tica.
Desta forma, geralmente se compara a poteˆncia gasta durante o pro-
cesso real com a poteˆncia que seria necessa´ria para comprimir o fluido
de forma isentro´pica, conforme representado pela Equac¸a˜o 1.5. Em
compressores do tipo scroll, o ga´s troca calor durante o processo de
compressa˜o com as paredes da espira. Esta transfereˆncia de calor, ini-
cialmente da espira para o ga´s, origina aumento da temperatura do ga´s
ainda durante o processo de succ¸a˜o, reduzindo a eficieˆncia volume´trica.
Durante o final do processo de compressa˜o o sentido da transfereˆncia de
calor se inverte, em func¸a˜o do aumento da temperatura do ga´s. Caso a
transfereˆncia l´ıquida de energia seja no sentido do ga´s, ocorre um au-
mento da poteˆncia necessa´ria ao processo de compressa˜o e consequente
reduc¸a˜o da eficieˆncia isentro´pica.
Em func¸a˜o das questo˜es apresentadas nos para´grafos anteriores,
nota-se que os processos de transfereˆncia de calor esta˜o intimamente
ligados ao desempenho do compressor. Quanto menor for a tempera-
tura dos componentes, menor sera´ o superaquecimento do fluido du-
rante o processo de succ¸a˜o. Ainda, a temperatura dos componentes do
compressor influencia tambe´m a troca de energia que ocorre durante
o processo de compressa˜o. Desta forma, e´ muito importante caracte-
rizar adequadamente este fenoˆmeno de forma a minimizar seus efeitos
negativos.
Outra perda termodinaˆmica que pode ocorrer no compressor diz
respeito a` aspectos de sub e sobrecompressa˜o (Figura 1.9). A geometria
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da espira, ou seja, as caracter´ısticas construtivas do elemento de com-
pressa˜o, definem a raza˜o de compressa˜o interna do compressor. Se a
raza˜o de compressa˜o solicitada pelo sistema de refrigerac¸a˜o for diferente
da raza˜o de pressa˜o interna do compressor, a pressa˜o de descarga do
compressor sera´ diferente da pressa˜o na linha de descarga do sistema.
Isto origina perdas, em func¸a˜o da necessidade de equalizac¸a˜o da pressa˜o
do ga´s na caˆmara de descarga do compressor. Va´lvulas de descarga sa˜o
geralmente utilizadas para minimizar o efeito negativo destas perdas,














      Perda por
 subcompressão
(b)
Figura 1.9 – Perdas por sub e sobrecompressa˜o. Adaptado de Cuevas et al.
(2010).
Os vazamentos de fluido refrigerante entre as diversas caˆmaras
no processo de compressa˜o sa˜o, segundo diversos autores (CHEN et al.,
2002a), os principais responsa´veis pela degradac¸a˜o de eficieˆncia termo-
dinaˆmica em compressores do tipo scroll. Este efeito negativo faz-se
sentir especialmente em aplicac¸o˜es de baixa capacidade de refrigerac¸a˜o
(PEREIRA, 2012). Em compressores desse tipo existem dois tipos de-
finidos de vazamentos: os vazamentos de flanco e os vazamentos de
topo. Os vazamentos de flanco ocorrem atrave´s da folga radial entre os
flancos das duas espiras. Ja´ o vazamento de topo ocorre entre o topo
de uma espira e a base da espira oposta. Em termos de deteriorac¸a˜o da
performance termodinaˆmica, o vazamento de topo e´ geralmente mais
prejudicial, ja´ que a a´rea dispon´ıvel para vazamento do ga´s e´ maior.
A Figura 1.10 ilustra os vazamentos que ocorrem na caˆmara de com-
pressa˜o do scroll.
O vazamento de ga´s entre caˆmaras diminui a eficieˆncia volume´trica
do compressor, ja´ que reduz a vaza˜o fornecida pelo mesmo. O efeito
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Figura 1.10 – Representac¸a˜o esquema´tica dos vazamentos em compressores
scroll : (a) Folga de topo (b) Folga de flanco. Reproduzido de Pereira (2012).
dos vazamentos tambe´m e´ significativo sobre a eficieˆncia isentro´pica.
Isto acontece pois uma determinada quantidade de ga´s que vaza ja´
foi comprimida, e tera´ que ser gasta mais energia para comprimi-la
novamente. Os vazamentos originam tambe´m o chamado efeito cascata
da temperatura de descarga. Este efeito esta´ relacionado ao fato de
que quanto maiores os vazamentos, maior a quantidade de ga´s que sera´
re-comprimida, aumentando assim a temperatura de descarga. Quanto
maior a temperatura de descarga, maior a temperatura do ga´s que vaza
para as caˆmara de menor pressa˜o.
1.3 Objetivos gerais
O principal objetivo da presente dissertac¸a˜o e´ desenvolver e validar
modelos para prever a temperatura dos componentes em compressores
do tipo scroll. Este entedimento permite avaliar o efeito da interac¸a˜o
te´rmica entre o ga´s e as partes quentes do compressor sobre a eficieˆncia
termodinaˆmica do equipamento.
Neste trabalho, foco sera´ dado ao processo de superaquecimento
do ga´s na succ¸a˜o e ao perfil te´rmico das espiras, que interagem termi-
camente com o ga´s durante o processo de compressa˜o.
1.4 Compressor analisado
No presente trabalho, um compressor proto´tipo do tipo scroll sera´
analisado. O proto´tipo foi desenvolvido para trabalhar com o fluido
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refrigerante R410A e capacidade de refrigerac¸a˜o de 5 kW, permitindo
a modulac¸a˜o de capacidade atrave´s da variac¸a˜o de rotac¸a˜o de 6000 a
10000 rpm. Na sua condic¸a˜o padra˜o, o compressor possui fluido refri-
gerante a` pressa˜o de succ¸a˜o no seu ambiente interno e succ¸a˜o indireta,
ou seja, o fluido refrigerante que entra no compressor e´ utilizado para
refrigerar as partes quentes do compressor.
1.5 Estrutura da dissertac¸a˜o
No cap´ıtulo 2 e´ feita uma revisa˜o de trabalhos encontrados na lite-
ratura focados na transfereˆncia de calor em compressores scroll. Tendo
sido avaliadas as lacunas existentes na literatura atual, sa˜o discutidos
os objetivos espec´ıficos desta dissertac¸a˜o. No cap´ıtulo 3 sa˜o apresen-
tados os principais aspectos referentes ao modelo nume´rico do ciclo de
compressa˜o desenvolvido por Pereira (2012), utilizado neste trabalho.
No cap´ıtulo 4 e´ apresentado o procedimento experimental conduzido
para avaliar a temperatura dos componentes do compressor em diver-
sas condic¸o˜es de operac¸a˜o. No cap´ıtulo 5 sa˜o apresentados os modelos
te´rmicos desenvolvidos para avaliar a temperatura de succ¸a˜o, bem como
os modelos para analisar a distribuic¸a˜o de temperatura do compressor.
Os modelos sa˜o descritos e em seguida seus resultados e a influeˆncia do
campo de temperatura sobre as eficieˆncias do compressor e´ avaliada.
No cap´ıtulo 6 e´ feito um estudo em relac¸a˜o a` troca de calor no interior
da caˆmara de compressa˜o, focado no perfil te´rmico da espira. O modelo
desenvolvido e´ analisado e o emprego dos modelos de forma acoplada e´
descrito. No cap´ıtulo final apresenta-se as considerac¸o˜es finais relativas




Este cap´ıtulo apresenta uma revisa˜o de trabalhos da literatura que
tratam da transfereˆncia de calor em compressores do tipo scroll. Em
particular, consideram-se estudos direcionados a` determinac¸a˜o da tem-
peratura de succ¸a˜o, da distribuic¸a˜o de temperatura do compressor e da
transfereˆncia de calor ao longo do processo de compressa˜o. No final do
cap´ıtulo, os objetivos do presente trabalho sa˜o contextualizados quanto
a suas contribuic¸o˜es para o avanc¸o da pesquisa na a´rea.
2.1 Temperatura de succ¸a˜o
A temperatura e a pressa˜o do fluido refrigerante no in´ıcio do pro-
cesso de compressa˜o sa˜o extremamente importantes para a caracte-
rizac¸a˜o do mesmo. Devido ao fenoˆmeno de superaquecimento do ga´s
de succ¸a˜o em compressores herme´ticos, a temperatura no in´ıcio do pro-
cesso de compressa˜o, usualmente denominada temperatura de succ¸a˜o,
geralmente na˜o coincide com a temperatura no passador de succ¸a˜o.
Va´rios trabalhos encontrados na literatura preocupam-se em determi-
nar a temperatura de succ¸a˜o. Estes trabalhos esta˜o geralmente associ-
ados a modelos nume´ricos de simulac¸a˜o do processo de compressa˜o.
Caillat et al. (1988) desenvolveram um modelo para a ana´lise de
compressores do tipo scroll. Os autores inclu´ıram aspectos geome´tricos,
da dinaˆmica do conjunto e dos processos termodinaˆmico e de trans-
fereˆncia de calor. Modelaram a compressa˜o do ga´s atrave´s de um pro-
cesso isentro´pico, mas com vazamentos entre as caˆmaras de compressa˜o.
No que diz respeito a` transfereˆncia de calor, Caillat et al. (1988) apre-
sentaram um me´todo simplificado para calcular o superaquecimento do
ga´s na succ¸a˜o. As fontes de calor no interior do compressor, decorren-
tes de perdas eletromecaˆnicas e do ga´s na descarga, foram modeladas
atrave´s de um termo fict´ıcio de gerac¸a˜o de calor, o qual foi dividido
entre o fluido de succ¸a˜o e a carcac¸a, esta u´ltima interagindo com o
ambiente externo. Os autores encontraram boa concordaˆncia entre os
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resultados de capacidade de refrigerac¸a˜o obtidos do modelo e de tes-
tes experimentais dispon´ıveis. No entanto, na˜o forneceram resultados
espec´ıficos sobre o superaquecimento do ga´s refrigerante.
Suefuji et al. (1992) desenvolveram um modelo para simular um
compressor scroll em diferentes velocidades de operac¸a˜o e com a carcac¸a
na pressa˜o de descarga, levando em conta perdas mecaˆnicas, vazamen-
tos e transfereˆncia de calor. Modelaram o caminho do ga´s no interior
do compressor desde o tubo de succ¸a˜o, passando pela caˆmara de succ¸a˜o,
caˆmara de compressa˜o, caˆmara de descarga e ambiente interno do com-
pressor, ate´ o tubo de descarga. A pressa˜o do ga´s ao longo do processo
de compressa˜o foi calculada com a hipo´tese de ga´s perfeito. Um mo-
delo simplificado de transfereˆncia de calor foi implementado, no qual
o aumento de temperatura do ga´s ao longo do compressor e´ func¸a˜o do
escoamento do mesmo atrave´s de superf´ıcies idealizadas, como tubos e
placas planas. A difusa˜o de calor em componentes so´lidos foi tambe´m
considerada e fontes de calor no interior do compressor foram intro-
duzidas para modelar os efeitos das perdas ele´tricas e mecaˆnicas, e do
calor proveniente do processo de compressa˜o. Alguns aspectos na˜o de-
terminados no modelo nume´rico foram obtidos atrave´s de calibrac¸a˜o
experimental. Os autores conclu´ıram que em baixas velocidades de
operac¸a˜o as principais perdas de eficieˆncia termodinaˆmica esta˜o relaci-
onadas com os vazamentos. Defenderam ainda que, em altas velocida-
des de operac¸a˜o, o superaquecimento do ga´s de succ¸a˜o e a transfereˆncia
de calor durante o processo de compressa˜o sa˜o as principais fontes de
irreversibilidade. Desta forma, os autores sugeriram que o compressor
deve operar em velocidades intermedia´rias.
Winandy e Lebrun (2002) realizaram testes experimentais para
avaliar o impacto da injec¸a˜o de fluido refrigerante na caˆmara de com-
pressa˜o de compressores scroll operando com R22. Os autores apresen-
taram as vantagens e desvantagens associadas a` modulac¸a˜o de capaci-
dade do compressor atrave´s da injec¸a˜o de fluido refrigerante. No que
diz respeito aos tipos de injec¸a˜o analisados, Winandy e Lebrun (2002)
constataram que a injec¸a˜o do refrigerante na forma de vapor aumenta
a capacidade de refrigerac¸a˜o, ao passo que a injec¸a˜o de refrigerante
l´ıquido permite a reduc¸a˜o da temperatura de descarga, sendo vanta-
josa em aplicac¸o˜es com alta raza˜o de pressa˜o. No entanto, observaram
que a injec¸a˜o de fluido refrigerante torna o sistema mais caro e na˜o e´
ta˜o eficiente quanto a variac¸a˜o de rotac¸a˜o para a modulac¸a˜o de capa-
cidade. Ale´m da ana´lise experimental, os autores desenvolveram um
modelo simplificado para analisar o processo de compressa˜o, conside-
rando a injec¸a˜o de refrigerante, de forma a prever paraˆmetros globais
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de desempenho do compressor como vaza˜o ma´ssica, consumo ele´trico
e temperatura de descarga. O modelo, calibrado experimentalmente,
permitiu avaliar o superaquecimento do ga´s na succ¸a˜o, a reduc¸a˜o da
temperatura do ga´s na caˆmara de descarga e a troca de calor com o
ambiente externo. O modelo de Winandy e Lebrun (2002) tem sido
utilizado em diversos estudos de outros autores e e´ descrito com mais
detalhes em Winandy et al. (2002).
Winandy et al. (2002) apresentaram uma ana´lise experimental e
nume´rica de um compressor scroll operando com R22. Os autores
instrumentaram o compressor com o objetivo de determinar os fatores
que influenciam a vaza˜o ma´ssica, o consumo ele´trico e a temperatura de
descarga do compressor. 28 testes em diferentes condic¸o˜es de operac¸a˜o
foram realizados, tendo sido medidas as temperaturas do ga´s na en-
trada do compressor, na caˆmara de succ¸a˜o, na caˆmara de descarga e
na sa´ıda do compressor. Winandy et al. (2002) constataram que, para
o compressor em ana´lise, o superaquecimento do ga´s de succ¸a˜o variava
entre 17 C e 35 C, ao passo que a reduc¸a˜o da temperatura do ga´s na
caˆmara de descarga era de no ma´ximo 13 C. A quantidade de calor ab-
sorvida pelo ga´s na succ¸a˜o, calculada a partir dos dados experimentais,
manteve-se praticamente constante entre 25 e 27% do energia ele´trica
consumida pelo compressor.
Figura 2.1 – Modelo do compressor em Winandy et al. (2002).
Baseados nos resultados experimentais, Winandy et al. (2002) de-
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senvolveram um modelo nume´rico simplificado, similar ao que foi apre-
sentado por Winandy e Lebrun (2002). Ao contra´rio dos modelos de
Caillat et al. (1988) e Suefuji et al. (1992), que representam ferramentas
de projeto de compressor, este tipo de modelo visa prever o funciona-
mento do compressor atrave´s de um nu´mero reduzido de paraˆmetros,
sendo representado esquematicamente na Figura 2.1. O fluido refrige-
rante no interior do compressor passa por quatro processos: supera-
quecimento na succ¸a˜o, compressa˜o isentro´pica ate´ uma pressa˜o inter-
media´ria, compressa˜o isoco´rica e reduc¸a˜o de temperatura no ambiente
de descarga. A compressa˜o isoco´rica somente e´ realizada quando a
pressa˜o intermedia´ria alcanc¸a a raza˜o de pressa˜o interna do compres-
sor. No que diz respeito a` transfereˆncia de calor, os autores inclu´ıram
os efeitos de superaquecimento do ga´s, a gerac¸a˜o de calor por perda ele-
tromecaˆnica, o calor perdido pelo ga´s na caˆmara de descarga e a troca
de calor com o ambiente externo. Como pode ser observado na Figura
2.1, o modelo assume uma placa isote´rmica fict´ıcia a fim de representar
as interac¸o˜es te´rmicas no compressor. Utilizando dados experimentais
e o me´todo NUT de projeto de trocadores de calor (KAKAC et al., 2002),
os autores calcularam coeficientes de condutaˆncia global para represen-
tar essas interac¸o˜es. Uma concordaˆncia excelente foi observada entre
os resultados nume´ricos e experimentais, com desvios de temperatura
de no ma´ximo 3 C.
Utilizando um procedimento similar ao de Winandy et al. (2002),
Duprez et al. (2007) desenvolveram um modelo com o objetivo de re-
alizar uma ana´lise comparativa entre compressores alternativos e com-
pressores do tipo scroll para aplicac¸a˜o em bombas de calor. Ao inve´s de
utilizaram dados experimentais, os autores adotaram dados de cata´logo
dos compressores para a calibrac¸a˜o do modelo. O superaquecimento da
succ¸a˜o foi avaliado atrave´s de um me´todo logar´ıtmico de diferenc¸a de
temperatura entre a placa, mantida a uma temperatura fixa de 50 C, e
o ga´s de succ¸a˜o. Os autores na˜o consideraram a interac¸a˜o da placa com
o ga´s de descarga. Por este motivo, erros significativos foram encon-
trados para a temperatura de sa´ıda do compressor. Posteriormente, os
autores apresentaram uma versa˜o aprimorada do mesmo modelo (DU-
PREZ et al., 2010), em que a temperatura da placa fict´ıcia varia em
func¸a˜o das temperaturas de evaporac¸a˜o e condensac¸a˜o, obtendo uma
melhor concordaˆncia com os dados de cata´logos.
Cuevas e Lebrun (2009) apresentaram um estudo experimental e
nume´rico associado ao funcionamento de compressores scroll operando
com R134a em diversas velocidades de operac¸a˜o. No procedimento
experimental, os autores determinaram as eficieˆncias do inversor de
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frequeˆncia e do compressor a fim de estimar as perdas de cada um.
Ale´m disto, os autores modelaram o compressor seguindo o procedi-
mento de Winandy et al. (2002), com os paraˆmetros do modelo sendo
obtidos atrave´s de um procedimento de otimizac¸a˜o. Os resultados re-
velaram que 29% da poteˆncia ele´trica do compressor e´ consumida por
ineficieˆncias ele´tricas e mecaˆnicas, ao passo que apenas 7% e´ transferida
diretamente para o ambiente externo na forma de calor. Utilizando o
modelo nume´rico simplificado, Cuevas e Lebrun (2009) verificaram va-
lores entre 5 e 50 C para o superaquecimento do ga´s de succ¸a˜o. No
entanto, os autores salientaram que o coeficiente de condutaˆncia global
obtido atrave´s dos dados experimentais resultou fisicamente inconsis-
tente por ser muito elevado.
Cuevas et al. (2010) estudaram experimentalmente o desempenho
de um compressor do tipo scroll em diversas condic¸o˜es de raza˜o de
pressa˜o, com o objetivo de caracterizar o compressor em condic¸o˜es ex-
tremas de operac¸a˜o, adotando o fluido refrigerante R134a e frequeˆncia
fixa de operac¸a˜o de 50Hz. Os autores destacaram os valores eleva-
dos adotados para a pressa˜o de descarga e a temperatura de entrada
no compressor. Como principal resultado, observaram que o consumo
ele´trico do compressor varia linearmente com a pressa˜o de descarga.
Ale´m disto, os autores relacionaram o desempenho termodinaˆmico do
compressor com a raza˜o de pressa˜o, realc¸ando a degradac¸a˜o da eficieˆncia
isentro´pica para razo˜es de pressa˜o diferentes da raza˜o de pressa˜o in-
terna do compressor. Finalmente, Cuevas et al. (2010) seguiram o
procedimento de Winandy et al. (2002) para avaliar numericamente o
desempenho do compressor. Apo´s ser calibrado com o aux´ılio de da-
dos experimentais, o modelo foi capaz de prever de forma satisfato´ria
o desempenho do compressor, exceto para as condic¸o˜es de operac¸a˜o de
elevado consumo ele´trico.
2.2 Distribuic¸a˜o de temperatura no com-
pressor
Conforme exposto na sec¸a˜o anterior, a determinac¸a˜o da tempe-
ratura de succ¸a˜o e´ fundamental na ana´lise tanto experimental quanto
nume´rica do desempenho termodinaˆmico de compressores. Por outro
lado, por razo˜es de eficieˆncia ou confiabilidade, temperaturas em outros
pontos do compressor tambe´m sa˜o de interesse. Por exemplo, quando
a temperatura do motor alcanc¸a valores elevados, pode ocorrer a fusa˜o
da resina isolante que impede o contato ele´trico entre os fios de cobre,
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causando a sua falha. Da mesma forma, temperaturas elevadas do o´leo
podem resultar na sua degradac¸a˜o e levar o compressor a falhar meca-
nicamente. Finalmente, a temperatura da carcac¸a tambe´m e´ limitada a
valores estabelecidos em normas que regem o funcionamento seguro do
equipamento. Em seguida e´ apresentada uma breve revisa˜o de traba-
lhos que envolvem a previsa˜o da temperatura dos diversos componentes
do compressor scroll.
Wagner et al. (1992) realizaram um extenso estudo experimen-
tal de transfereˆncia de calor em um compressor scroll operando com
R22. Diversos kits mecaˆnicos, constitu´ıdos pelo motor ele´trico, bomba
de o´leo e elemento de compressa˜o, foram colocados em uma carcac¸a
instrumentada. Os autores defenderam que a na˜o utilizac¸a˜o de uma
carcac¸a herme´tica convencional soldada teria pouca influeˆncia sobre os
resultados. Termopares e sensores de fluxo de calor foram instrumenta-
dos em diversos componentes do compressor. Os resultados mostraram
que temperatura mais elevada ocorre na carcac¸a junto a` regia˜o da des-
carga, seguida pela temperatura da carcac¸a junto a` regia˜o do motor
ele´trico. Os autores constaram que 80% do calor dissipado em func¸a˜o
das perdas eletromecaˆnicas do compressor e´ absorvido pelo fluido de
succ¸a˜o, sendo o restante perdido para o ambiente externo atrave´s da
carcac¸a.
Chen et al. (2002b) descreveram um modelo bastante completo
para simular o desempenho de compressores scroll, operando na posic¸a˜o
horizontal com a carcac¸a a` alta pressa˜o e fluido refrigerante R22, con-
forme representado na Figura 2.2. Em particular, o modelo do pro-
cesso de compressa˜o desenvolvido pelos mesmos autores (CHEN et al.,
2002a) permite a obtenc¸a˜o de um nu´mero expressivo de paraˆmetros de
eficieˆncia do compressor. Chen et al. (2002b) analisaram termicamente
o compressor atrave´s da aplicac¸a˜o da equac¸a˜o da energia em regime per-
manente em nove elementos (Figura 2.2). Em func¸a˜o da succ¸a˜o direta
adotada, o superaquecimento de succ¸a˜o foi introduzido apenas no tubo
que leva o ga´s ate´ o elemento de compressa˜o. As interac¸o˜es te´rmicas
entre os elementos foram avaliadas atrave´s de resisteˆncias te´rmicas,
sendo enfatizada a dificuldade em encontrar modelos adequados para a
conduc¸a˜o e convecc¸a˜o de calor em func¸a˜o da complexidade geome´trica.
Por esta raza˜o, os autores optaram por calibrar as resisteˆncias te´rmicas
com base em uma distribuic¸a˜o de temperatura estimada a partir de
intuic¸a˜o f´ısica. Apesar do desenvolvimento desse modelo de simulac¸a˜o
te´rmica, os autores na˜o apresentaram resultados expl´ıcitos de tempe-
ratura dos componentes do compressor.
A validac¸a˜o dos resultados globais dos modelos de Chen et al.
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Figura 2.2 – Elementos utilizados na ana´lise de Chen et al. (2002b).
(2002b) foi realizada atrave´s de comparac¸o˜es com os dados de vaza˜o
ma´ssica, consumo ele´trico e temperatura de descarga, obtidos de testes
experimentais em uma bancada de ciclo quente. Atrave´s de ana´lises
parame´tricas realizadas utilizando o modelo nume´rico, os autores con-
cluiram que as folgas e a geometria da espira afetam significativamente
a eficieˆncia do compressor.
Lee (2002) desenvolveu um modelo bastante completo para com-
pressores do tipo scroll, analisando aspectos relativos ao processo de
compressa˜o, a` dinaˆmica das partes mo´veis e a` transfereˆncia de calor
no interior do compressor. O modelo permite estimar o trabalho de
compressa˜o, a poteˆncia de eixo e a poteˆncia ele´trica, ale´m de aspec-
tos de eficieˆncia volume´trica e isentro´pica. Lee (2002) fez uma ana´lise
interessante do superaquecimento do ga´s de succ¸a˜o, considerando que
parte do ga´s que entra no compressor e´ diretamente admitido pelo ele-
mento de compressa˜o, ao passo que a parte restante e´ direcionada ao
ambiente interno do compressor de modo a refrigerar o motor. Desta
forma, a temperatura efetiva de succ¸a˜o e´ um resultado da tempera-
tura de entrada do ga´s no compressor e da temperatura do ga´s que
se encontra no ambiente interno. A previsa˜o das temperaturas de ou-
tros componentes do compressor foi considerada atrave´s da aplicac¸a˜o
da equac¸a˜o da energia em regime permanente em oito elementos. To-
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das as resisteˆncias te´rmicas entre os componentes foram estabelecidas
atrave´s de correlac¸o˜es de transfereˆncia de calor da literatura, ou atrave´s
de modelos para a conduc¸a˜o de calor em superf´ıcies so´lidas. Com-
parac¸o˜es entre os resultados do modelo e de testes experimentais com
um compressor de 60 Hz e 3HP, utilizando R22 como fluido refrige-
rante, mostraram uma diferenc¸a ma´xima de 5% para vaza˜o ma´ssica,
poteˆncia ele´trica e temperatura de descarga. Nos testes experimentais
apenas os paraˆmetros globais foram avaliados, na˜o tendo sido realiza-
das medic¸o˜es de temperatura. Desta forma, na˜o foi poss´ıvel validar os
resultados nume´ricos da distribuic¸a˜o de temperatura nos componentes
do compressor.
2.3 Transfereˆncia de calor na caˆmara de
compressa˜o
Conforme ja´ discutido, a transfereˆncia de calor entre o ga´s e as
paredes das espiras durante o processo de compressa˜o e´ importante
na determinac¸a˜o da temperatura de descarga e da poteˆncia de com-
pressa˜o. Nesta sec¸a˜o, alguns trabalhos que se preocuparam em discutir
este fenoˆmeno sa˜o apresentados, com especial eˆnfase naqueles que de-
ram foco a` determinac¸a˜o do perfil te´rmico nas espiras do elemento de
compressa˜o.
Sunder (1997) modelou a geometria do compressor scroll e des-
creveu modelos integrais e diferenciais para analisar irreversibilidades
do processo de compressa˜o devido a vazamentos e transfereˆncia de ca-
lor. O autor sugeriu que os modos pelos quais o calor e´ transferido da
regia˜o central para a regia˜o perife´rica do elemento de compressa˜o sa˜o a
conduc¸a˜o ao longo das espiras, a convecc¸a˜o entre o ga´s e as paredes da
espira e um processo de troca de calor que o autor denominou kissing
heat transfer, que ocorre durante o contato entre as duas espiras. Estes
modos de transfereˆncia de calor esta˜o mostrados de forma esquema´tica
na Figura 2.3.
Na modelagem da transfereˆncia de calor por convecc¸a˜o no elemento
de compressa˜o, o autor utilizou uma correlac¸a˜o de literatura para escoa-
mentos turbulentos em dutos. A ana´lise mostrou que a convecc¸a˜o entre
o ga´s e a parede das espiras e´ caracterizada por um coeficiente de con-
dutaˆncia global em torno de 10 vezes menor do que os demais. Desta
forma, o autor argumentou que a troca convectiva de calor pode ser
desprezada durante per´ıodos significativos do processo de compressa˜o
do ga´s, uma vez que e´ muito pequena quando comparada a`s trocas
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Figura 2.3 – Fluxo da energia te´rmica no elemento de compressa˜o. Repro-
duzido de Sunder (1997).
por conduc¸a˜o e pelo contato entre as espiras. Em func¸a˜o disto, Sunder
(1997) direcionou a ana´lise para a transfereˆncia de calor por contato
entre espiras, modelando-a numericamente atrave´s de um coeficiente
de condutaˆncia global e um aˆngulo de contato, calculado a partir de
conceitos relacionados a`s tenso˜es de Hertz. A influeˆncia do filme de o´leo
sobre a transfereˆncia de calor por contato foi tambe´m analisada. Ale´m
disto, experimentos foram realizados para demonstrar a existeˆncia do
kissing heat transfer em compressores do tipo scroll. Nestes experi-
mentos a espira fixa foi instrumentada a fim de determinar o perfil de
temperatura ao longo da mesma. Segundo o autor, os gradientes de
temperatura observados ao longo da espira se devem ao mecanismo de
transfereˆncia de calor por contato, visto que sa˜o muito elevados para
serem explicados apenas pela convecc¸a˜o e conduc¸a˜o na espira.
Jang e Jeong (1999) realizaram uma investigac¸a˜o experimental da
transfereˆncia de calor na caˆmara de compressa˜o de um compressor de
velocidade varia´vel operando com R134a, empregando uma bancada
calorime´trica de ciclo quente. A fim de medir o perfil te´rmico das
espiras, os autores utilizaram 22 sensores de temperatura e 6 sensores de
fluxo de calor na parte interna da espira fixa. A temperatura e a pressa˜o
do ga´s foram medidas nas caˆmaras de succ¸a˜o e de descarga. Os autores
verificaram uma variac¸a˜o predominantemente linear de temperatura
ao longo do aˆngulo evolvente da espira, conforme ilustrado na Figura
2.4. Pode-se tambe´m observar que a` medida que a rotac¸a˜o aumenta,
56 2 Revisa˜o
a temperatura da espira apresenta alguns desvios da variac¸a˜o linear
e aumenta sua magnitude em func¸a˜o do aumento das temperaturas
de succ¸a˜o e descarga. Apesar do aumento de temperatura da regia˜o
perife´rica para a regia˜o central da espira, os autores mediram na regia˜o
perife´rica da espira fluxos de calor indicando conduc¸a˜o de calor da
regia˜o perife´rica para a regia˜o central do elemento de compressa˜o. Este
fluxo de calor, contra´rio ao esperado, foi atribu´ıdo ao fenoˆmeno de
transfereˆncia de calor por contato entre as espiras.
The contact between the hot wrap of the orbiting scroll and the fixed scroll occurs.
























Figura 2.4 – Perfil de temperatura nas espiras obtido por Jang e Jeong
(1999).
Park et al. (2002) utilizaram uma formulac¸a˜o integral para as
equac¸o˜es de conservac¸a˜o a fim de simular um compressor scroll de ve-
locidade varia´vel. Os autores modelaram tambe´m a injec¸a˜o de fluido
refrigerante durante o processo de compressa˜o, tendo avaliado diferen-
tes diaˆmetros de injetor. O superaquecimento do fluido de succ¸a˜o e
os vazamentos foram tambe´m considerados. Os resultados obtidos pelo
modelo foram comparados a testes experimentais sem a injec¸a˜o de fluido
refrigerante na caˆmara de compressa˜o, tendo sido obtida uma boa con-
cordaˆncia. Os autores obtiveram uma curva em “U”para a tempe-
ratura de descarga (Figura 2.5), tanto para a simulac¸a˜o sem injec¸a˜o
quanto para as simulac¸o˜es com diferentes diaˆmetros de injetor . Tal
como Suefuji et al. (1992), os autores justificaram as altas tempera-
turas de descarga em baixas velocidades de operac¸a˜o pelo efeito ne-
gativo do vazamento. Ja´ em altas velocidades, segundo os autores, a
forc¸a centr´ıfuga resultante da movimentac¸a˜o da espira mo´vel auxilia
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na vedac¸a˜o das folgas e reduz o efeito relativo do vazamento. Nestas
condic¸o˜es, os autores defenderam que o aumento do superaquecimento
do fluido de succ¸a˜o, resultado da reduc¸a˜o na eficieˆncia mecaˆnica do
compressor, seria o principal responsa´vel pelo aumento da temperatura
de descarga.
Figura 2.5 – Variac¸a˜o da temperatura de descarga com a velocidade de
operac¸a˜o. Adaptado de Park et al. (2002).
Chen et al. (2002a) desenvolveram um modelo para simulac¸a˜o de
compressores scroll, com uma descric¸a˜o geome´trica detalhada da es-
pira e dos volumes relativos a`s caˆmaras de succ¸a˜o, compressa˜o e des-
carga. Em cada caˆmara, foram aplicadas as equac¸o˜es de conservac¸a˜o
da massa e da energia para avaliar as grandezas termodinaˆmicas do ga´s
ao longo do processo de compressa˜o. Em func¸a˜o da interac¸a˜o entre as
va´rias caˆmaras devido a vazamentos e transfereˆncia de calor, o modelo
adotou um procedimento de soluc¸a˜o iterativo. Modelos da literatura
foram utilizados para estimar a vaza˜o ma´ssica nos processos de succ¸a˜o,
descarga e de vazamentos. A transfereˆncia de calor no processo com-
pressa˜o foi avaliada atrave´s de uma correlac¸a˜o de Nusselt de trocador
de calor tubo espiral, assumindo um perfil de temperatura variando
linearmente com o aˆngulo envolvente nas espiras. A temperatura de
succ¸a˜o foi calculada atrave´s de um modelo global (CHEN et al., 2002b),
descrito anteriormente. Os principais resultados obtidos foram a vaza˜o
ma´ssica, a temperatura de descarga e o trabalho de compressa˜o.
Ooi e Zhu (2004) utilizaram uma formulac¸a˜o diferencial para estu-
dar o escoamento de fluido e a transfereˆncia de calor ao longo do pro-
cesso de compressa˜o, de modo a obter expresso˜es que caracterizassem
a troca de energia te´rmica durante o processo. Os autores conclu´ıram
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que as correlac¸o˜es de transfereˆncia de calor propostas na literatura na˜o
eram adequadas para prever a troca convectiva de calor durante a com-
pressa˜o do ga´s. Ooi e Zhu (2004) observaram ainda que os modelos de
paraˆmetros concentrados para a avaliac¸a˜o da pressa˜o podem ser utili-
zado sem muito preju´ızo, mas que outras propriedades, como a tem-
peratura, apresentam variac¸o˜es espaciais significativas. Os resultados
mostraram que a temperatura do ga´s e´ bastante afetada pelo processo
de compressa˜o e tambe´m pela temperatura da parede da espira.
Lin et al. (2005) desenvolveram um trabalho focado na deformac¸a˜o
te´rmica das espiras, analisando sua influeˆncia sobre o desempenho de
compressores scroll. Para tal, realizaram medic¸o˜es de temperatura nas
espiras de modo a utiliza´-las como condic¸a˜o de contorno nas simulac¸o˜es
relacionadas a` deformac¸a˜o. Os autores analisaram o perfil de tempera-
tura principalmente na base da espira fixa, embora medic¸o˜es tenham
tambe´m sido realizadas nas paredes da mesma. Os autores constataram
que na regia˜o perife´rica da espira a temperatura da base da espira fixa e´
cerca de 5 C maior do que a temperatura da parede. A inexisteˆncia de
medic¸o˜es na parede da espira para regia˜o central da espira na˜o permitiu
determinar a diferenc¸a de temperatura na regia˜o central. Medic¸o˜es das
temperaturas de succ¸a˜o, descarga e do bloco do compressor, indicaram
que a temperatura de succ¸a˜o e´ cerca de 15 C menor do que a tempe-
ratura mı´nima da base da espira, ao passo que a maior temperatura
da base espira e´ em torno de 10 C menor do que a temperatura de
descarga do ga´s. No que diz respeito ao bloco, os autores observaram
uma temperatura pro´xima a` temperatura mı´nima da base da espira.
Jang e Jeong (2006) aprimoraram o estudo da transfereˆncia de
calor na caˆmara de compressa˜o iniciado em Jang e Jeong (1999) ava-
liando experimentalmente um compressor de velocidade varia´vel ope-
rando com R134a. Com o objetivo de medir o perfil te´rmico das espi-
ras em diversas condic¸o˜es de operac¸a˜o, termopares foram colocados na
posic¸a˜o central das paredes das espiras ao longo de todo o aˆngulo evol-
vente. Condic¸o˜es de teste com e sem controle foram consideradas. Na
condic¸a˜o controlada, as presso˜es e a temperatura de entrada no com-
pressor foram mantidas constantes com a variac¸a˜o da velocidade de
operac¸a˜o do compressor. Na condic¸a˜o sem controle, o pro´prio sistema
de refrigerac¸a˜o foi responsa´vel pelo estabelecimento dessas temperatu-
ras e presso˜es. Os resultados para o perfil de temperatura na espira fixa
nas condic¸o˜es sem controle e com controle sa˜o apresentados, respecti-
vamente, nas Figuras 2.6 e 2.7. Nota-se que o perfil de temperatura
e´ predominantemente linear com o aˆngulo evolvente e que os n´ıveis de
temperatura aumentam com a velocidade de operac¸a˜o. Nas velocidades
2.3 Transfereˆncia de calor na caˆmara de compressa˜o 59
mais altas, pode-se observar a existeˆncia dos pontos quentes na regia˜o
perife´rica da espira, principalmente na condic¸a˜o sem controle, carac-
terizados por um pequeno desvio da variac¸a˜o linear de temperatura
observada nas velocidades mais baixas.

























Figura 2.6 – Perfil te´rmico na espira para a condic¸a˜o sem controle. Adaptado
de Jang e Jeong (2006).
Jang e Jeong (2006) utilizaram as medic¸o˜es experimentais de perfil
te´rmico na espira, em conjunto com um aparato experimental de pla-
cas oscilantes, para desenvolver uma correlac¸a˜o de transfereˆncia con-
vectiva de calor entre o ga´s e as paredes da espira durante o processo
de compressa˜o. Os autores constataram que, apesar de prever uma
temperatura de descarga menor do que a experimental, a correlac¸a˜o
desenvolvida consegue prever o aumento da temperatura de descarga
com a velocidade do compressor, demonstrando assim a importaˆncia
do movimento oscilante das paredes na transfereˆncia de calor durante
o processo de compressa˜o.
Shuaihui et al. (2010) analisaram diversos me´todos de gerencia-
mento te´rmico em compressores do tipo scroll. Os autores utilizaram
um modelo integral de simulac¸a˜o, tendo representado a transfereˆncia
convectiva de calor no interior do elemento de compressa˜o atrave´s da
correlac¸a˜o proposta por Jang e Jeong (2006). Ale´m disso, modela-
ram o escoamento de a´gua atrave´s de canais, utilizada para refrigerar a
caˆmara de compressa˜o, e analisaram a influeˆncia de diversos paraˆmetros
da refrigerac¸a˜o externa do compressor sobre grandezas globais de de-
sempenho. Como principal conclusa˜o, os autores mostraram que a
utilizac¸a˜o de a´gua a 30 C para refrigerar o compressor permite um
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Figura 2.7 – Perfil te´rmico na espira para a condic¸a˜o com controle. Adap-
tado de Jang e Jeong (2006).
aumento de 7,4% na eficieˆncia isentro´pica e uma reduc¸a˜o de 23 C na
temperatura de descarga do ga´s.
Pereira (2012) realizou um extenso trabalho destinado a` modelac¸a˜o
de compressores do tipo scroll. A geometria das espiras foi matemati-
camente descrita de forma a permitir o ca´lculo do volume das caˆmaras,
incluindo o efeito da regia˜o central das espiras, conforme proposta de
Zhenquan et al. (1992). O processo de compressa˜o foi modelado atrave´s
das equac¸o˜es de conservac¸a˜o da massa e da energia, resolvidas atrave´s
de um me´todo expl´ıcito de Euler. O procedimento de Pereira (2012)
caracteriza-se por resolver o processo de compressa˜o acompanhando
uma mesma porc¸a˜o de fluido do in´ıcio do processo de succ¸a˜o ate´ o final
do processo de descarga. Desta forma, as caˆmaras se interrelacionam
por meio de quantidades calculadas em diferentes ciclos de compressa˜o
e a condic¸a˜o de regime c´ıclico plenamente estabelecido e´ atingida apo´s
a simulac¸a˜o iterativa de alguns ciclos de compressa˜o. A principal con-
tribuic¸a˜o de Pereira (2012) foi o desenvolvimento de correlac¸o˜es para o
ca´lculo de vazamentos e da transfereˆncia de calor durante o processo de
compressa˜o, obtidas atrave´s do emprego de modelos diferenciais. O au-
tor fez um estudo detalhado da influeˆncia das folgas no desempenho do
compressor, e concluiu que as mesmas constituem a principal fonte de
irreversibilidade, principalmente em baixas capacidades de refrigerac¸a˜o
(Figura 2.8). Pereira (2012) salientou ainda a necessidade do desen-
volvimento de modelos para estimar o superaquecimento do fluido de
succ¸a˜o, ale´m do perfil de temperatura nas espiras.






























































Figura 2.8 – Influeˆncia dos vazamentos em compressores scroll de R410A:
(a) Eficieˆncia volume´trica (b) Eficieˆncia isentro´pica. Reproduzido de Pereira
(2012).
Recentemente, Rovira et al. (2012) apresentaram um modelo uni-
dimensional para previsa˜o do perfil de temperatura nas paredes das
espiras do compressor. O modelo, acoplado a um modelo de simulac¸a˜o
do processo de compressa˜o, considerou a troca convectiva de calor entre
o ga´s e a espira, ale´m da conduc¸a˜o de calor ao longo da parede da espira.
Os autores na˜o obtiveram um perfil linear de temperatura indicado por
dados experimentais da literatura, mas consideraram que o novo perfil
te´rmico seria mais correto fisicamente. Esta conclusa˜o e´ um tanto dis-
cut´ıvel pois o modelo na˜o considerou efeitos de transfereˆncia de calor
por contato e possui limitac¸o˜es associadas a` formulac¸a˜o unidimensional
empregada.
2.4 S´ıntese e objetivos espec´ıficos
Conforme analisado nas sec¸o˜es anteriores, va´rios trabalhos na lite-
ratura discutem aspectos de transfereˆncia de calor em compressores do
tipo scroll. Alguns deles, como os de Winandy et al. (2002), Duprez et
al. (2010) e Cuevas et al. (2010), utilizam modelos simplificados para o
processo de compressa˜o e avaliam a troca de calor no interior do com-
pressor. Outro estudos, como em Sunder (1997), Chen et al. (2002a)
e Pereira (2012), utilizam modelos integrais complexos para avaliar o
processo de compressa˜o, havendo interesse apenas na previsa˜o da tem-
peratura de succ¸a˜o e no perfil te´rmico da espiras, na˜o se preocupando
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com a distribuic¸a˜o de temperatura nos demais componentes. Uma ter-
ceira classe de trabalhos, como em Wagner et al. (1992), Chen et al.
(2002b) e Lee (2002), investigam a distribuic¸a˜o de temperatura do com-
pressor como um todo de forma nume´rica ou experimental. Finalmente,
existe um grupo de trabalhos que investigam a transfereˆncia de calor
no interior da caˆmara de compressa˜o. Alguns desses se concentram na
previsa˜o do coeficiente de transfereˆncia convectiva de calor entre as es-
piras e o fluido refrigerante (Ooi e Zhu (2004) e Pereira (2012)) e outros
se dedicam a avaliar o perfil te´rmico das espiras (Sunder (1997), Jang
e Jeong (1999), Lin et al. (2005), Jang e Jeong (2006) e Rovira et al.
(2012)).
Ao longo dos anos, va´rios autores avaliaram o desempenho do com-
pressor scroll em diferentes velocidades de operac¸a˜o. Como observado
por Suefuji et al. (1992) e Park et al. (2002), a operac¸a˜o em altas ve-
locidades diminui a importaˆncia relativa dos efeitos dos vazamentos e
aumenta a influeˆncia de aspectos relacionados ao superaquecimento do
fluido de succ¸a˜o. Desta forma, autores como Winandy e Lebrun (2002),
Park et al. (2002) e Shuaihui et al. (2010) avaliaram diferentes soluc¸o˜es
para melhorar o desempenho te´rmico do compressor.
Considerando a revisa˜o dos estudos dispon´ıveis na literatura aberta,
o presente trabalho possui os seguintes objetivos espec´ıficos como forma
de contribuir com o avanc¸o do conhecimento na a´rea:
Caracterizar experimentalmente a temperatura dos principais com-
ponentes de um compressor scroll variando a velocidade e a raza˜o
de pressa˜o, avaliando opc¸o˜es de posicionamento do passador de
succ¸a˜o.
Desenvolver um modelo simplificado para prever a temperatura
de succ¸a˜o em compressores do tipo scroll, conforme proposta de
Winandy et al. (2002), e acopla´-lo ao modelo de simulac¸a˜o de
Pereira (2012).
Desenvolver um modelo de simulac¸a˜o te´rmica similar ao de Chen
et al. (2002b) para avaliar o campo de temperatura do compres-
sor em diversas temperaturas de condensac¸a˜o e implementa´-lo no
modelo de Pereira (2012).
Desenvolver um modelo para calcular o perfil de temperatura
nas paredes da espira do compressor e introduzi-lo no modelo de
Pereira (2012) a fim de verificar se o mesmo e´ capaz de prever a
variac¸a˜o linear comumente referenciada na literatura.
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3 Modelo do processo de
compressa˜o
No presente trabalho foi utilizado um modelo de simulac¸a˜o do pro-
cesso de compressa˜o, desenvolvido por Pereira (2012). Este modelo in-
clui a caracterizac¸a˜o da geometria das espiras e uma soluc¸a˜o integral
para as equac¸o˜es de conservac¸a˜o durante o processo de compressa˜o. A
metodologia utilizada no desenvolvimento deste modelo e´ descrita de
forma sucinta neste cap´ıtulo.
3.1 Mecanismo de compressa˜o
No compressor analisado neste trabalho, a maior parte da curva
geome´trica que caracteriza as espiras e´ determinada pela evolvente de
um c´ırculo de base. Apenas que a regia˜o central, pro´xima ao orif´ıcio de
descarga, e´ descrita por curvas circulares. As expresso˜es matema´ticas
utilizas para caracterizar esta geometria sa˜o brevemente apresentadas.
Os pontos de contato que definem as caˆmaras sa˜o tambe´m descritos,
bem como as equac¸o˜es para ca´lculo dos volumes e a´reas das diversas
caˆmaras.
3.1.1 Elemento de compressa˜o
Pela definic¸a˜o de curva evolvente, a distaˆncia L da curva evolvente





onde ' e´ o aˆngulo evolvente e a e´ o raio do c´ırculo de base. O com-
primento da reta tangente ao c´ırculo de base ate´ um ponto sobre a
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Figura 3.1 – Representac¸a˜o de uma curva evolvente. Reproduzido de Pereira
(2012).
evolvente e´ obtido atrave´s da integrac¸a˜o da Equac¸a˜o 3.1, considerando
o raio do c´ırculo de base constante. Esta distaˆncia e´ dada, em coorde-
nadas polares, pelas equac¸o˜es
Li = a('  ↵i) (3.2)
e
Lo = a('  ↵o), (3.3)
e esta´ representa na Figura 3.1. Nas Equac¸o˜es 3.2 e 3.3, ↵ e´ o aˆngulo
evolvente inicial e os sub´ındices i e o dizem respeito, respectivamente,
a`s curvas evolvente interna e externa de uma espira. No compressor
analisado no presente trabalho, o equacionamento e´ simplificado pois
↵i = ↵ e ↵o =  ↵i.
As Equac¸o˜es 3.2 e 3.3 descrevem o posicionamento dos pontos da
curva para qualquer aˆngulo envolvente e podem ser escritas em coor-
denadas cartesianas atrave´s das seguintes equac¸o˜es:
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xi = a (cos('i + ↵i) + 'i sen('i + ↵i)) , (3.4)
yi = a ( sen('i + ↵i)  'i cos('i + ↵i)) , (3.5)
xo = a (cos('o + ↵o) + 'o sen('o + ↵o)) (3.6)
e
yo = a ( sen('o + ↵o)  'o cos('o + ↵o)) . (3.7)
O raio do c´ırculo de base e o aˆngulo evolvente inicial permitem
determinar outras caracter´ısticas importantes da geometria da espira
formada pelas curvas evolventes. Entre elas, destacam-se a espessura
da espira (t) e o raio de o´rbita da espira mo´vel, tambe´m conhecido
como excentricidade (ro), assim definidos:
t = Lo   Li = 2a↵ (3.8)
e
ro = a⇡   t. (3.9)
Outra varia´vel geome´trica importante e´ o aˆngulo evolvente final,
'e, que determina o final da curva que caracteriza a geometria da espira.
Este aˆngulo e´ dado por:
'e = 2⇡N + ⇡/2, (3.10)
onde N e´ o nu´mero de voltas da curva evolvente, o que define o nu´mero
de caˆmaras do compressa˜o. O comprimento total S de uma curva





Conforme ja´ discutido, em compressores scroll o processo de com-
pressa˜o e´ cont´ınuo. Em qualquer aˆngulo orbital (✓), teˆm-se, simulta-
neamente, caˆmaras de succ¸a˜o, de compressa˜o e de descarga. Apo´s ser
succionada e comprimida, uma porc¸a˜o de ga´s e´ descarregada no aˆngulo
de o´rbita dado por:
✓e = ✓d + 2⇡, (3.12)
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onde ✓e e´ o aˆngulo final de compressa˜o e ✓d e´ o aˆngulo teo´rico de
descarga, dado por:
✓d = 2⇡N    , (3.13)
com   sendo um paraˆmetro geome´trico da regia˜o central das espiras.
3.1.2 Perfil central da espira
Com a evoluc¸a˜o da tecnologia relacionada a compressores scroll,
os pesquisadores observaram que a geometria da espira formada ape-
nas por curvas evolventes origina efeitos termodinaˆmicos negativos na
regia˜o central do elemento de compressa˜o (PEREIRA, 2012), tais como
a expansa˜o de ga´s residual apo´s o processo de descarga. Por esta raza˜o,
va´rios estudos foram realizados com o intuito de desenvolver uma forma
geome´trica para a regia˜o central da espira que minimizasse os efeitos
termodinaˆmicos negativos.
O compressor scroll analisado neste trabalho possui a regia˜o cen-
tral das espiras descrita pela geometria proposta por Zhenquan et al.
(1992), denominada perfil de arco-duplo. Tal perfil se caracteriza por
curvas circulares na regia˜o central da espira e e´ um caso particular
do Perfect Meshing Profile (PMP) proposto por Hirano et al. (1989).
Esta geometria permite reduc¸o˜es da concentrac¸a˜o de tenso˜es na regia˜o
central das espiras e, simultaneamente, do volume residual de ga´s ao
final do processo de descarga. Deve ser mencionado que Zhenquan et
al. (1992) definem um aˆngulo modificado,  , como paraˆmetro de pro-
jeto que, juntamente com outras grandezas geome´tricas, determina a
transic¸a˜o da curva evolvente para a curva circular na regia˜o central
das espiras. Por simplicidade, sera˜o aqui omitidos os procedimentos
geome´tricos referentes a` esta transic¸a˜o, os quais podem ser encontra-
dos em Pereira (2012) e Zhenquan et al. (1992).
3.1.3 Pontos de contato
Os pontos de contato, ou de conjugacidade, delimitam as caˆmaras
de succ¸a˜o, de compressa˜o e de descarga. Estes pontos esta˜o localizados
nas curvas geome´tricas internas ou externas das espiras. Uma caˆmara
de compressa˜o e´ sempre formada por dois pontos de contato conse-
cutivos. Durante o processo de succ¸a˜o, esses dois pontos se afastam,
de modo que o volume da caˆmara em questa˜o aumenta. Finalizado o
processo de succ¸a˜o, os pontos de contato se aproximam, diminuindo o
volume da caˆmara e possibilitando o processo de compressa˜o.
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As expresso˜es para determinar os pontos de contato que delimitam
uma caˆmara sa˜o dados por:
'i,ext =
8>><>>:
'e   ↵, 0  ✓  2⇡;








'e + ↵  ⇡, 0  ✓  2⇡;












'iA, ✓c < ✓  ✓d;








'oC , ✓c < ✓  ✓d;
0, ✓d < ✓  ✓e;
(3.17)
onde ' representa o aˆngulo evolvente de um ponto de contato. Os
sub´ındices i e o dizem respeito aos pontos de contato localizados nas
superf´ıcies interna e externa de uma espira, respectivamente. Ja´ os
sub´ındices int e ext representam, respectivamente, os pontos de con-
tato situados na regia˜o mais central da espira e os pontos de contato
situados na regia˜o mais perife´rica da espira. Finalmente, 'iA e 'oC
sa˜o paraˆmetros referentes a` transic¸a˜o entre a curva evolvente e a curva
que descreve a geometria da regia˜o central da espira. A representac¸a˜o
gra´fica dos pontos de contato determinados pelas Equac¸o˜es 3.14 a 3.17
e´ dada pela Figura 3.2.
A representac¸a˜o gra´fica dos pontos de contato determinados pelas
equac¸o˜es 3.14 a 3.17 e´ dada pela figura 3.2.
















Figura 3.2 – Pontos de contato. Reproduzido de Pereira (2012).
3.1.4 Volume das caˆmaras
Pereira (2012) deduziu uma expressa˜o, va´lida para qualquer perfil
de espira, que permite o ca´lculo dos volumes das caˆmaras de compressa˜o
e descarga. O volume das caˆmaras e´ calculado atrave´s de integrais de
func¸o˜es parame´tricas, de acordo com a expressa˜o:































onde os sub´ındices m e f dizem respeito a pontos sobre a espira mo´vel
e a espira fixa, respectivamente. A Equac¸a˜o 3.18 na˜o pode ser utilizada
















Conforme ja´ discutido, a raza˜o teo´rica de compressa˜o do compres-
sor scroll, ⇧, e´ definida pelas caracter´ısticas geome´tricas das espiras,
ou seja, pela raza˜o entre os volumes das caˆmaras no final do processo




⇡ 2⇡N   ⇡
  + ⇡
, (3.20)
onde ⇧ e´ a raza˜o teo´rica de compressa˜o.
3.2 Processo de compressa˜o
De forma geral, as grandezas importantes na avaliac¸a˜o da eficieˆncia
do compressor sa˜o a vaza˜o ma´ssica, a poteˆncia entregue ao ga´s e a tem-
peratura de descarga. Pereira (2012) propoˆs um modelo de formulac¸a˜o
integral para calcular estas grandezas. O modelo se caracteriza por
acompanhar um volume de ga´s V do in´ıcio do processo de succ¸a˜o ate´ o
final do processo de descarga, ao inve´s de simular as diversas caˆmaras
do compressor de forma simultaˆnea.
O modelo em questa˜o caracteriza-se pela resoluc¸a˜o das equac¸o˜es de
conservac¸a˜o da massa e da energia, associadas a uma equac¸a˜o da estado
para o fluido refrigerante. As equac¸o˜es de conservac¸a˜o sa˜o obtidas
atrave´s de balanc¸os de massa e energia em volumes de controle de
fluido refrigerante, e sa˜o apresentadas de forma sucinta em seguida.
A equac¸a˜o de conservac¸a˜o da massa e´ dada por:








onde m˙ent e m˙sai sa˜o, respectivamente, a massa que entra e que sai do
volume de controle. A equac¸a˜o de conservac¸a˜o da energia, expressa em






















 P m˙ent(h  hent) + Q˙w
!
(3.22)
onde cv e´ o calor espec´ıfico do ga´s a volume constante, T e´ a tempera-
tura, p e´ a pressa˜o, ⇢ e´ a densidade do fluido, h e´ a entalpia espec´ıfica
do ga´s no volume de controle, hent e´ a entalpia especifica do ga´s que
entra no volume de controle e Q˙w e´ a taxa de transfereˆncia de calor
entre o ga´s e as espiras.
A pressa˜o do ga´s pode ser obtida da equac¸a˜o de estado:
p = p(T, ⇢). (3.23)
As propriedades termodinaˆmicas do ga´s ao longo do processo de
compressa˜o sa˜o calculadas utilizando bibliotecas do co´digo Refprop
(NIST, 2007), o qual permite considerar fluidos puros ou misturas.
As caracter´ısticas construtivas do compressor scroll fazem com
que sempre se tenham duas caˆmaras sime´tricas semelhantes. De fato,
irregularidades de fabricac¸a˜o e montagem, associadas a desbalancea-
mentos do pro´prio processo de compressa˜o de ga´s, fazem com que as
caˆmaras na˜o sejam exatamente iguais. No entanto, pequenas diferenc¸as
de pressa˜o que possam existir sa˜o eliminadas por vazamentos. As-
sim, no modelo aqui descrito, essas caˆmaras sa˜o simuladas como sendo
ideˆnticas, reduzindo o custo de processamento computacional.
As Equac¸o˜es 3.21 e 3.22 sa˜o equac¸o˜es diferenciais de primeira or-
dem e, sua integrac¸a˜o no tempo, fornece a evoluc¸a˜o das varia´veis inde-
pendentes m e T para um ciclo de compressa˜o. Para a resoluc¸a˜o dessas
equac¸o˜es sa˜o necessa´rios modelos para ca´lculo das vazo˜es ma´ssicas na
succ¸a˜o, na descarga e em vazamentos, bem como para a transfereˆncia
de calor entre o ga´s e as paredes so´lidas. A derivada da pressa˜o em
relac¸a˜o a` temperatura e as entalpias espec´ıficas na equac¸a˜o 3.22 sa˜o
obtidas da Equac¸a˜o de estado do ga´s.
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3.2.1 Vazo˜es ma´ssicas
A vaza˜o ma´ssica atrave´s da a´rea de passagem no processo de succ¸a˜o




















onde   e´ a raza˜o entre calores espec´ıficos, cp/cv, As e´ a a´rea de passagem
de ga´s, e os sub´ındices h e l se referem a`s propriedades termodinaˆmicas
nas caˆmaras de alta e baixa pressa˜o, respectivamente. A vaza˜o ma´ssica
e´ limitada pela condic¸a˜o cr´ıtica de escoamento soˆnico, ou seja, nu´mero
de Mach igual a 1. O coeficiente de contrac¸a˜o Cc, presente na Equac¸a˜o
3.24, e´ um fator utilizado para corrigir o valor da vaza˜o devido a efei-
tos viscosos no processo de succ¸a˜o. Maiores informac¸o˜es sobre este
coeficiente podem ser encontradas em Pereira (2012).
No processo de descarga existem dois aspectos que devem ser con-
siderados: o escoamento do ga´s para a linha de descarga atrave´s da
va´lvula de descarga e o escoamento interno que pode ocorrer entre a
caˆmara de descarga e o orif´ıcio de descarga. A interac¸a˜o entre a caˆmara
de descarga e o orif´ıcio pode influenciar significativamente o desempe-
nho termodinaˆmico do compressor atrave´s da dinaˆmica da va´lvula de
descarga, a qual e´ descrita por um modelo simplificado massa-mola-
amortecedor:
meqw¨ + cw˙ + kw = Fp, (3.25)
onde meq, c e k sa˜o respectivamente, a massa equivalente, o coeficiente
de amortecimento e a constante ela´stica da palheta, w e´ o afastamento
entre a va´lvula e o seu assento e Fp e´ a forc¸a devido ao carregamento
de pressa˜o sobre a palheta. A palheta e´ considerada r´ıgida e seu mo-
vimento se da´ apenas na direc¸a˜o paralela ao assento da va´lvula. Para
a avaliac¸a˜o da forc¸a, Fp, e da vaza˜o de massa associadas a` va´lvula de
descarga, adotam-se os conceitos de a´rea efetiva de forc¸a e de escoa-
mento comumente utilizados em va´lvulas de compressores alternativos,
conforme detalhado em Pereira (2012).
Atrave´s de simulac¸o˜es nume´ricas do escoamento nas folgas de com-
pressores scroll, Pereira (2012) desenvolveu correlac¸o˜es para calcular os
vazamentos de flanco e de topo, em func¸a˜o de diversos paraˆmetros in-
clu´ıdos nas seguintes expresso˜es:
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m˙t = f(pl, ph, µ,  ,  t, t), (3.26)
m˙f = f(pl, ph, µ,  ,  f , Rc, Dh), (3.27)
onde  t e´ a folga de topo,  f e´ a folga de flanco, t e´ o comprimento do
canal, Rc e´ a curvatura me´dia e Dh o diaˆmetro hidra´ulico da caˆmara
de compressa˜o. Tais correlac¸o˜es sa˜o utilizadas no modelo de ciclo de
compressa˜o adotado no presente trabalho.
3.2.2 Transfereˆncia de calor
Pela formulac¸a˜o adotada para a equac¸a˜o da energia (Equac¸a˜o 3.22),
existe a necessidade de se calcular a transfereˆncia de calor entre o ga´s e
a espira em cada instante de tempo. No modelo em ana´lise, este fluxo
de energia e´ dado por:
Q˙w = hc(Tw   T )Aw, (3.28)
onde hc e´ o coeficiente de troca convectiva de calor, Tw e´ a temperatura
me´dia na parede, T e´ a temperatura do ga´s na caˆmara e Aw representa a
a´rea da parede interna da caˆmara. A Equac¸a˜o 3.28 e´ aplicada para cada
uma das paredes internas que delimitam uma caˆmara de compressa˜o:
laterais interna e externa, base da espira fixa (superf´ıcie superior da
caˆmara) e base da espira mo´vel (superf´ıcie inferior da caˆmara).
Conforme discutido na sec¸a˜o 2.3, e´ comum encontrar-se na lite-
ratura refereˆncia a uma variac¸a˜o linear de temperatura na espira do
compressor scroll em relac¸a˜o ao aˆngulo evolvente (JANG; JEONG, 2006).
Esta hipo´tese foi adotada no modelo descrito por Pereira (2012). No
entanto, no cap´ıtulo 6 apresenta-se um novo modelo para prever com
maior precisa˜o o perfil de temperatura na espira.
Em func¸a˜o da dificuldade de associar correlac¸o˜es de troca convec-
tiva de calor dispon´ıveis na literatura com a geometria complexa das
espiras do compressor scroll, Pereira (2012) desenvolveu uma correlac¸a˜o
para o coeficiente convectivo de transfereˆncia de calor. De maneira simi-
lar ao realizado para quantificar os vazamentos, Pereira (2012) utilizou
modelos diferenciais e realizou uma ana´lise abrangente dos paraˆmetros
que influenciam a troca de calor nas caˆmaras de compressa˜o do com-
pressor, obtendo uma expressa˜o geral para o Nu´mero de Nusselt, Nu.
Esta expressa˜o consiste numa correc¸a˜o do Nu´mero de Nusselt obtido
atrave´s da correlac¸a˜o de Dittus-Boelter (KAKAC et al., 2002), e e´ dado
por:
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Nu = NuDittus Boelter (c0 + c1C⇤ + c2Pr + c3C⇤/Re) (3.29)
C⇤ e´ a curvatura adimensional, Pr e´ o nu´mero de Prandtl e Re e´
o nu´mero de Reynolds calculado atrave´s do diaˆmetro hidra´ulico da
caˆmara de compressa˜o, expresso atrave´s do volume da caˆmara e de sua
a´rea superficial. Os coeficientes de correc¸a˜o sa˜o c0 = 0, 4959, c1 =
0, 406, c2 = 0, 1361 e c3 = 3394.
3.2.3 Procedimento de soluc¸a˜o nume´rica
Em func¸a˜o da facilidade de implementac¸a˜o, e pelo fato de me´todos
de maior ordem na˜o trazerem vantagens significativas, as Equac¸o˜es di-
ferenciais 3.21 e 3.22 sa˜o resolvidas pelo me´todo expl´ıcito de Euler.
Desta forma, para cada instante de tempo, os novos valores de massa
e de temperatura sa˜o determinados por:












onde o sobre-´ındice 0 diz respeito a valores no instante de tempo ante-
rior e  t e´ o avanc¸o no tempo.
Conforme ja´ citado, o modelo de Pereira (2012) simula o processo
de compressa˜o acompanhando um volume de ga´s desde o in´ıcio do pro-
cesso de succ¸a˜o ate´ o final do processo de descarga. Logo, em qualquer
aˆngulo orbital ✓, as propriedades relativas a`s caˆmaras de maior pressa˜o
no mesmo ciclo de compressa˜o na˜o sa˜o conhecidas. Por esta raza˜o,
no modelo em ana´lise, um regime permanente plenamente estabele-
cido apenas e´ obtido apo´s a simulac¸a˜o da alguns ciclos consecutivos
de compressa˜o. A simulac¸a˜o de ciclos consecutivos permite considerar
que a quantidade de ga´s que entra em uma determinada caˆmara por
vazamento da caˆmara de maior pressa˜o e´ a mesma que foi calculada
como perdida pela caˆmara de alta pressa˜o no ciclo de compressa˜o an-
terior. Consequentemente, o procedimento de soluc¸a˜o e´ iterativo. Este
procedimento e´ esquematizado na Figura 3.3.
Na simulac¸a˜o do processo de compressa˜o, outros dois fenoˆmenos
fazem tambe´m com que o procedimento de soluc¸a˜o seja iterativo:
O campo de temperatura na espira, quando o perfil linear e´ in-








Figura 3.3 – Resoluc¸a˜o iterativa do vazamento. Reproduzido de Pereira
(2012).
fluenciado pela temperatura de descarga;
A vaza˜o ma´ssica entre o orif´ıcio de descarga e a caˆmara de com-
pressa˜o.
A Figura 3.4 apresenta o fluxograma do procedimento de soluc¸a˜o
do modelo integral descrito neste cap´ıtulo. Conforme pode ser ob-
servado, a porc¸a˜o de ga´s sendo analisada pertence a uma caˆmara de
succ¸a˜o, compressa˜o ou descarga dependendo do aˆngulo de o´rbita em
que ela se encontra. O processo em que o volume de ga´s se encontra
ira´ determinar as expresso˜es a utilizar para ca´lculo da geometria da
caˆmara, bem como os modelos de vaza˜o ma´ssica aplica´veis. O crite´rio
de convergeˆncia, baseado na diferenc¸a entre as temperaturas me´dias de
descarga de dois ciclos consecutivos, define a convergeˆncia ou na˜o da
soluc¸a˜o. Caso a convergeˆncia na˜o ocorra, pelo menos mais um ciclo
de compressa˜o devera´ ser simulado. Para o compressor utilizado neste
trabalho, e tendo em conta as condic¸o˜es de operac¸a˜o que foram ana-
lisadas, cerca de 5 ciclos de compressa˜o se mostraram suficientes para
atingir a convergeˆncia da simulac¸a˜o.
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Início do primeiro 
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Ɵ < 2π ?
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 2π < Ɵ < Ɵd ?
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Incremento temporal 
( Ɵ = Ɵ + ΔƟ)














Figura 3.4 – Fluxograma de funcionamento do modelo de ciclo de com-
pressa˜o.
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3.3 Modelo integrado de simulac¸a˜o
Conforme exposto na sec¸a˜o anterior, o procedimento de soluc¸a˜o
do modelo de Pereira (2012) e´ iterativo. Desta forma, diversos aspec-
tos sa˜o atualizados no final de cada ciclo de compressa˜o, permitindo
assim a convergeˆncia da soluc¸a˜o. No entanto, outros paraˆmetros im-
portantes como a temperatura de succ¸a˜o e o perfil de temperatura das
espiras (quando independente da temperatura de descarga) sa˜o estima-
dos no primeiro ciclo de compressa˜o e na˜o sa˜o atualizados ao longo da
simulac¸a˜o. Neste trabalho, o desenvolvimento de modelos para calcu-
lar estas grandezas sera´ apresentado. No cap´ıtulo 5, apenas os modelos
para atualizac¸a˜o da distribuic¸a˜o de temperatura do compressor ao longo
da simulac¸a˜o sa˜o apresentados e integrados ao modelo do processo de
compressa˜o. Ja´ no cap´ıtulo 6, em que e´ descrito o modelo de conduc¸a˜o
de calor nas espiras, ambos modelos te´rmicos sa˜o acoplados ao modelo
de processo de compressa˜o. Desta forma, a temperatura de succ¸a˜o e
o perfil te´rmico da espira sa˜o atualizados a cada final de um ciclo de
compressa˜o, convergindo a soluc¸a˜o de forma fisicamente mais coerente.































           
Figura 3.5 – Funcionamento acoplado dos modelos do compressor.
A relac¸a˜o entre o modelo do ciclo de compressa˜o e os modelos a ser
descritos neste trabalho e´ ilustrada na Figura 3.5. Para ca´lculo da tem-
peratura de succ¸a˜o e do perfil de temperatura na espiras sa˜o necessa´rios
dados obtidos atrave´s do modelo de ciclo de compressa˜o. Estes, por sua
vez, retornam dados de temperatura importantes para a continuac¸a˜o
da simulac¸a˜o do processo de compressa˜o. Desta forma, ale´m do proce-
dimento iterativo intr´ınseco ao modelo de ciclo de compressa˜o, teˆm-se
tambe´m um procedimento de soluc¸a˜o iterativo na soluc¸a˜o acoplada dos
modelos.
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4 Ana´lise experimental da
distribuic¸a˜o de
temperatura
De forma a auxiliar no desenvolvimento dos modelos nume´ricos, o
compressor scroll caracterizado neste trabalho foi testado experimen-
talmente em uma bancada calorime´trica de ciclo quente. Resultados
referentes a 28 testes experimentais sa˜o analisados neste cap´ıtulo. Ale´m
de grandezas globais de desempenho, foram medidas as temperaturas
em diversos componentes do compressor em diferentes velocidades de
operac¸a˜o e razo˜es de pressa˜o. Um posicionamento alternativo para o
passador de succ¸a˜o foi tambe´m considerado.
4.1 Bancada calorime´trica de ciclo quente
A bancada de ciclo quente e´ utilizada quando se deseja medir ape-
nas grandezas referentes ao funcionamento do compressor, ja´ que a
mesma na˜o possui evaporador nem condensador, indispensa´veis em sis-
temas de refrigerac¸a˜o convencionais. No entanto, a bancada permite
simular as condic¸o˜es de contorno que seriam impostas ao compressor em
um sistema convencional de refrigerac¸a˜o (KREMER, 2006). Em termos
construtivos, a bancada e´ constitu´ıda por um conjunto de tubulac¸o˜es,
va´lvulas e reservato´rios esquematizados na Figura 4.1. O fluido refri-
gerante circula por estes componentes sempre na condic¸a˜o de vapor
superaquecido.
A temperatura do fluido refrigerante na entrada do compressor,
posic¸a˜o 1 na Figura 4.1, e´ controlada por um conjunto formado por
um trocador de calor externo ao sistema, um sensor de temperatura
e uma resisteˆncia ele´trica. Estes equipamentos sa˜o acionados por um
controlador de temperatura (CT1). Apo´s passar pelo compressor e
















Figura 4.1 – Representac¸a˜o esquema´tica da bancada calorime´trica de ciclo
quente.
chegar na posic¸a˜o 2, a mistura ga´s refrigerante e o´leo lubrificante passa
por um separador de o´leo (SO). O o´leo retorna ao compressor atrave´s
do passador de succ¸a˜o, evitando assim poss´ıveis falhas mecaˆnicas por
falta de lubrificac¸a˜o no compressor. Ale´m disto, previne-se a circulac¸a˜o
do o´leo pelas tubulac¸o˜es da bancada, o que poderia causar problemas
na medic¸a˜o da vaza˜o ma´ssica. Apo´s o separador de o´leo, a pressa˜o e´
medida atrave´s de um transdutor de pressa˜o (TP1) e a temperatura do
ga´s e´ reduzida atrave´s de um trocador de calor (TC1), atingindo um
novo estado na posic¸a˜o 3. Em seguida, o fluido refrigerante passa por
uma va´lvula microme´trica do tipo agulha (VC1) a fim de reduzir a sua
pressa˜o, resultando uma pressa˜o intermedia´ria entre as duas va´lvulas
de controle (VC1 e VC2).
O acumulador de ga´s (ACM) tem a func¸a˜o de estabilizar as presso˜es
do sistema. Um controlador de temperatura (CT2), similar ao CT1, e´
instalado antes do medidor de vaza˜o do tipo Coriolis (MV), de forma a
evitar que gotas de fluido refrigerante entrem no medidor. Apo´s passar
pelo medidor de vaza˜o (MV), o fluido refrigerante tem sua tempera-
tura reduzida por um trocador de calor (TC2), chegando ao ponto 5.
Em seguida, o fluido refrigerante passa por outra va´lvula microme´trica
do tipo agulha, que reduz sua pressa˜o da pressa˜o intermedia´ria ate´ a`
pressa˜o desejada de succ¸a˜o (posic¸a˜o 6), a qual e´ medida pelo transdu-
tor de pressa˜o (TP2). A temperatura e´ enta˜o controlada pelo CT1, e o
ciclo se reinicia. Os processos termodinaˆmicos aos quais o fluido refrige-
rante e´ submetido podem ser observados no diagrama pressa˜o-entalpia















Figura 4.2 – Diagrama pressa˜o entalpia do fluido refrigerante na bancada
calorime´trica de ciclo quente.
indicado na Figura 4.2.
Os transdutores de pressa˜o instalados no sistema teˆm faixa de
operac¸a˜o de 0 a 120 bar (TP1), e 0 a 39 bar (TP2). Um transdutor
de poteˆncia foi utilizado para medir o consumo ele´trico do compressor
durante os testes.
4.2 Procedimento de medic¸a˜o
4.2.1 Instrumentac¸a˜o do compressor
Com o objetivo de avaliar a distribuic¸a˜o de temperatura do com-
pressor foram instalados termopares do tipo T em diversas posic¸o˜es,
ilustradas na Figura 4.3. Os termopares foram instalados em superf´ıcies
so´lidas (1. carcac¸a na regia˜o do motor; 2. carcac¸a na regia˜o da espira;
3. carcac¸a na regia˜o de descarga; 4. bobina do motor), em ambientes
na presenc¸a de escoamento de ga´s (5. passador de succ¸a˜o; 6. succ¸a˜o
alinhada; 7. succ¸a˜o oposta; 8. volume de descarga; 9. passador de
descarga;) e no ca´rter do o´leo lubricante (10).
As medic¸o˜es de temperatura de succ¸a˜o foram efetuadas em dois lo-
cais, denominados succ¸a˜o alinhada e succ¸a˜o oposta. A succ¸a˜o alinhada
e´ o local de admissa˜o de fluido refrigerante mais pro´ximo ao passador
de succ¸a˜o. A succ¸a˜o oposta e´ o local de admissa˜o de fluido refrigerante
no lado oposto ao do passador de succ¸a˜o. Parte dos testes foi realizada
utilizando a carcac¸a padra˜o (A) do compressor proto´tipo (Figura 4.3),













Figura 4.3 – Instrumentac¸a˜o dos termopares em superf´ıcies so´lidas (a) e em
ambientes de fluido (b). Carcac¸a A.
(a) (b)
Figura 4.4 – Carcac¸as alternativas utilizadas: carcac¸a B (a) e carcac¸a C (b).
caracterizada pela colocac¸a˜o do passador de succ¸a˜o na regia˜o do motor.
A outra parte dos testes foi realizada utilizando carcac¸as alternativas,
denominadas carcac¸as B e C (Figura 4.4). Estas carcac¸as foram fa-
bricadas para permitir o posicionamento do passador de succ¸a˜o mais
pro´ximo a` regia˜o de admissa˜o do ga´s pelo elemento de compressa˜o. As
carcac¸as A, B e C se diferenciam tambe´m pelo tamanho e posiciona-
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mento dos passadores de succ¸a˜o e descarga.
4.2.2 Procedimento experimental e incertezas
Durante a realizac¸a˜o dos testes experimentais, o compressor so-
freu um desgaste significativo que resultou em risco de falha. Esta
degradac¸a˜o foi principalmente originada pelo fato do compressor ser
apenas um proto´tipo em esta´gio de desenvolvimento. Ale´m disto, o
compressor foi aberto por diversas vezes com o intuito de corrigir pro-
blemas relacionados a` instrumentac¸a˜o dos termopares.
Em func¸a˜o do exposto, os testes apresentados neste trabalho tive-
ram uma durac¸a˜o relativamente curta, quando comparados a` durac¸a˜o
do teste padra˜o de distribuic¸a˜o de temperatura em compressores (DU-
TRA, 2008). Realizando as medic¸o˜es com uma taxa de aquisic¸a˜o de
0,8 Hz, considerou-se que o compressor tinha atingido uma condic¸a˜o de
estabilidade te´rmica satisfato´ria para a ana´lise quando todas as tempe-
raturas medidas apresentavam uma variac¸a˜o ma´xima de ± 2 C durante
20 minutos. Nesse momento, registraram-se os dados nos 10 minutos
seguintes a fim de calcular temperaturas me´dias.
Os experimentos previamente realizados na bancada experimental
utilizada mostram que se na˜o houver algum erro flagrante de instru-
mentac¸a˜o e medic¸a˜o, a incerteza ma´xima na medic¸a˜o da temperatura e´
de ± 2 C (KREMER, 2006). Este valor inclui a incerteza fornecida pelo
fabricante do termopar, aspectos relativos a` instrumentac¸a˜o do sensor
e a incerteza associada ao sistema de aquisic¸a˜o. Ale´m disto, a estima-
tiva tambe´m leva em conta erros aleato´rios decorrentes dos processos
de instrumentac¸a˜o e medic¸a˜o. As incertezas associadas a`s medic¸o˜es
de vaza˜o ma´ssica e poteˆncia ele´trica sa˜o de ± 2% e ± 2,5%, respec-
tivamente. Estas incertezas foram consideradas satisfato´rias para os
objetivos definidos neste trabalho.
Os testes experimentais foram conduzidos de acordo com condic¸o˜es
de temperatura descritas na norma AHRI (2004), e resumidas na Ta-
bela 4.1. Em todos os testes realizados, a temperatura do ambiente em
que o compressor foi testado ficou mantida em 35 C, com um ventilador
sendo tambe´m utilizado para resfriar a carcac¸a.
As condic¸o˜es adotadas em cada um dos testes experimentais sa˜o
apresentadas na Tabela 4.2. A succ¸a˜o simples no motor (SSM) con-
siste em se utilizar as carcac¸as A ou B, nas quais a entrada de fluido
refrigerante pode ocorrer apenas atrave´s de um passador de succ¸a˜o. A
succ¸a˜o simples na espira (SSE) consiste em utilizar a carcac¸a C a fim de
permitir a entrada do fluido apenas pelo passador de succ¸a˜o localizado
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Tabela 4.1 – Condic¸o˜es de operac¸a˜o. Adaptado de AHRI (2004).
Condic¸a˜o Evaporac¸a˜o Entrada compressor Condensac¸a˜o
[ C] [ C] [ C]
ARI-A 7,2 18,3 54,4
ARI-B 7,2 18,3 46,1
ARI-C 7,2 18,3 37,8
ARI-D -1,1 10,0 43,3
ARI-F 7,2 18,3 26,7












































Figura 4.5 – Ilustrac¸a˜o dos tipos de succ¸a˜o empregados no procedimento
experimental: succ¸a˜o simples no motor SSM (a) e succ¸a˜o simples SSE e
dupla SDE na espira (b).
no mesmo aˆngulo radial do passador de succ¸a˜o das carcac¸as A e B. Na
succ¸a˜o dupla na espira (SDE) a carcac¸a C e´ utilizada e o fluido refrige-
rante entra atrave´s dos dois passadores de succ¸a˜o. Os tipos diferentes
de succ¸a˜o empregados sa˜o ilustrados na Figura 4.5. A coluna repetic¸o˜es
indica o nu´mero de repetic¸o˜es realizadas para os testes experimentais
de forma a calcular me´dias para as grandezas de interesse.
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Tabela 4.2 – Paraˆmetros dos testes experimentais.
N teste Condic¸a˜o Rotac¸a˜o Carcac¸a Succ¸a˜o Repetic¸o˜es
1 ARI-A 7000 A SSM 3
2 ARI-A 8000 A SSM 3
3 ARI-A 9000 A SSM 3
4 ARI-A 10000 A SSM 1
5 ARI-D 7000 A SSM 1
6 ARI-D 8000 A SSM 2
7 ARI-D 9000 A SSM 2
8 ARI-D 10000 A SSM 2
9 ARI-F 8000 B SSM 1
10 ARI-F 10000 B SSM 1
11 ARI-C 8000 B SSM 1
12 ARI-C 10000 B SSM 1
13 ARI-B 8000 B SSM 1
14 ARI-B 10000 B SSM 1
15 ARI-A 8000 B SSM 2
16 ARI-A 10000 B SSM 4
17 ARI-D 8000 B SSM 3
18 ARI-D 10000 B SSM 2
19 ARI-G 8000 B SSM 1
20 ARI-G 10000 B SSM 1
21 ARI-A 8000 C SSE 2
22 ARI-A 10000 C SSE 3
23 ARI-D 8000 C SSE 2
24 ARI-D 10000 C SSE 2
25 ARI-A 8000 C SDE 2
26 ARI-A 10000 C SDE 2
27 ARI-D 8000 C SDE 2
28 ARI-D 10000 C SDE 2
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4.3 Distribuic¸a˜o de temperatura
4.3.1 Influeˆncia da velocidade de operac¸a˜o
O efeito da variac¸a˜o velocidade do compressor, representada pela
rotac¸a˜o do eixo de acionamento, sobre a distribuic¸a˜o de temperatura e´








































Figura 4.6 – Variac¸a˜o da vaza˜o ma´ssica (a) e do consumo ele´trico (b) com































Figura 4.7 – Variac¸a˜o das temperaturas de succ¸a˜o alinhada (a) e oposta (b)
com a rotac¸a˜o nas condic¸o˜es ARI-A e ARI-D.
Conforme pode ser observado na Figura 4.6, a vaza˜o ma´ssica e
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a poteˆncia consumida aumentam praticamente de forma linear com
a rotac¸a˜o do compressor. Esta relac¸a˜o linear e´ mais evidente para a
temperatura de evaporac¸a˜o mais baixa (ARI-D). Por outro lado, va-
riac¸a˜o da temperatura de succ¸a˜o (Figura 4.7) com a rotac¸a˜o apresenta
comportamentos diferentes nas duas condic¸o˜es de operac¸a˜o analisadas.
Na condic¸a˜o ARI-A, o formato em “U”da curva e´ resultado da ac¸a˜o
combinada de dois fatores. O primeiro deles e´ a relac¸a˜o entre a vaza˜o
ma´ssica e as perdas eletromecaˆnicas do compressor. Em func¸a˜o do au-
mento de vaza˜o com a rotac¸a˜o, maior e´ a quantidade de energia que
o fluido refrigerante recebe. Ale´m disto, o calor gerado no interior do
compressor devido ao atrito mecaˆnico e a`s perdas ele´tricas tambe´m
aumenta. A relac¸a˜o entre estes dois efeitos pode influenciar de forma
significativa a temperatura de succ¸a˜o. Outro aspecto fundamental sa˜o
os impactos distintos dos vazamentos e da transfereˆncia de calor que
ocorrem de acordo com a rotac¸a˜o. Conforme discutido anteriormente, o
efeito dos vazamentos e´ mais pronunciado quanto menor for a rotac¸a˜o,
e o oposto ocorre com a transfereˆncia de calor. Desta forma, em cer-
tas condic¸o˜es de raza˜o de pressa˜o, a minimizac¸a˜o destes dois efeitos em
rotac¸o˜es intermedia´rias pode originar o formato observado para a curva





























Figura 4.8 – Variac¸a˜o com a rotac¸a˜o das temperaturas do o´leo (a) e do
motor (b) nas condic¸o˜es ARI-A e ARI-D.
Os perfis em “U”para a condic¸a˜o ARI-A podem tambe´m ser ob-
servados para a temperatura do motor (Figura 4.8 b), do volume de
descarga (Figura 4.9 a), da carcac¸a na regia˜o de descarga (Figura 4.9
b) e da carcac¸a na regia˜o da espira (Figura 4.10 a). Esta similaridade
no formato das curvas dessas temperatura denota uma relac¸a˜o signifi-





























Figura 4.9 – Variac¸a˜o com a rotac¸a˜o das temperaturas do volume de descarga
(a) e da carcac¸a (descarga) (b) nas condic¸o˜es ARI-A e ARI-D.
cativa entre as mesmas e a temperatura de succ¸a˜o. A temperatura do
o´leo (Figura 4.8 a) na˜o segue o mesmo padra˜o, estando mais relacio-
nada com a temperatura da carcac¸a na regia˜o do motor (Figura 4.10
b). Este resultado mostra que, entre os dois fenoˆmenos citados como
causa do perfil em “U”, os vazamentos e a transfereˆncia de calor sa˜o os
mais efetivos, visto que a perda mecaˆnica em compressores herme´ticos



























Figura 4.10 – Variac¸a˜o com a rotac¸a˜o das temperaturas da carcac¸a na regia˜o
da espira (a) e na regia˜o do motor (b) nas condic¸o˜es ARI-A e ARI-D.
A distribuic¸a˜o de temperatura no compressor na condic¸a˜o ARI-D
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tem uma relac¸a˜o praticamente linear com a velocidade (rotac¸a˜o) de
operac¸a˜o do compressor. Nesta condic¸a˜o de evaporac¸a˜o mais baixa,
o efeito do vazamento continua fortemente presente nas rotac¸o˜es mais
elevadas, contribuindo assim para o aumento da temperatura de succ¸a˜o.
4.3.2 Influeˆncia da raza˜o de pressa˜o
A influeˆncia da raza˜o de pressa˜o imposta ao compressor foi anali-
sada para uma temperatura fixa de evaporac¸a˜o de 7,2 C, atrave´s dos
testes 9 a 16. Parte destes testes sera´ posteriormente utilizada para









































Figura 4.11 – Variac¸a˜o com a temperatura de condensac¸a˜o da vaza˜o ma´ssica
(a) e do consumo ele´trica (b) para 8000 e 10000 rpm.
Na Figura 4.11 (a) pode ser observado que a vaza˜o ma´ssica forne-
cida pelo compressor pouco variou com a temperatura de condensac¸a˜o.
Este aspecto e´ uma vantagem conhecida do compressor scroll em relac¸a˜o
compressor alternativo, que geralmente tem uma reduc¸a˜o de vaza˜o com
o aumento da raza˜o de pressa˜o, em virtude da perda de carga que ocorre
nas va´lvulas.
No que diz respeito a` temperatura de succ¸a˜o (Figura 4.12), observa-
se que nas duas regio˜es medidas o aumento da temperatura de succ¸a˜o
e´ aproximadamente linear com a temperatura de condensac¸a˜o.
De forma ana´loga a` analise em relac¸a˜o a` velocidade de operac¸a˜o,
observa-se uma variac¸a˜o similar das curvas de temperatura do o´leo
(Figura 4.13 a) e da carcac¸a na regia˜o do motor (Figura 4.14 b). A
Figura 4.13 permite ainda observar que a variac¸a˜o da temperatura do
motor e´ maior do que a do o´leo a` medida que se altera a raza˜o de

































Figura 4.12 – Variac¸a˜o com a temperatura de condensac¸a˜o das temperaturas































Figura 4.13 – Variac¸a˜o com a temperatura de condensac¸a˜o das temperaturas
do o´leo (a) e do motor (b) para 8000 e 10000 rpm.
pressa˜o.
A Figura 4.14 mostra que que na regia˜o inferior da carcac¸a do
compressor existe uma variac¸a˜o pequena da temperatura com a raza˜o de
pressa˜o, com a carcac¸a na regia˜o do motor apresentando temperaturas
maiores do que aquelas da carcac¸a na regia˜o da espira. No que diz
respeito a` regia˜o de descarga, observa-se que a temperatura do ga´s no
volume de descarga e´ mais sens´ıvel a` variac¸a˜o de raza˜o de pressa˜o do
que a carcac¸a nesta regia˜o (Figura 4.15).































Figura 4.14 – Variac¸a˜o com a temperatura de condensac¸a˜o das temperaturas




































Figura 4.15 – Variac¸a˜o com a temperatura de condensac¸a˜o das temperaturas
do volume de descarga (a) e da carcac¸a (descarga) (b) para 8000 e 10000 rpm.
4.3.3 Influeˆncia do posicionamento do passador de
succ¸a˜o
De modo a avaliar o efeito do posicionamento do passador de
succ¸a˜o, a carcac¸a C foi montada no compressor. O objetivo foi po-
sicionar o passador de succ¸a˜o do ga´s no compressor diretamente na
regia˜o de entrada do ga´s no elemento de compressa˜o (succ¸a˜o SSE). Os
testes foram realizados para as rotac¸o˜es de 8000 e 10000 rpm e nas



































Figura 4.16 – Influeˆncia do posicionamento do passador de succ¸a˜o sobre a
vaza˜o ma´ssica nas condic¸o˜es ARI-A (a) e ARI-D (b) para 8000 e 10000 rpm.
condic¸o˜es ARI-A e ARI-D. A configurac¸a˜o SSE foi avaliada nos testes
21 a 24 e a configurac¸a˜o de succ¸a˜o dupla na espira (SDE) foi conside-
rada nos testes 25 a 28. Os resultados foram comparadas aos resultados
com succ¸a˜o simples no motor (SSM) para a carcac¸a B (testes 15 a 18).
Como pode ser observado na Figura 4.16, a mudanc¸a do passador
de succ¸a˜o para a regia˜o das espiras promove um ligeiro aumento da
vaza˜o ma´ssica fornecida pelo compressor. No entanto, esta diferenc¸a
na˜o e´ muito significativa para as duas condic¸o˜es de succ¸a˜o na regia˜o da
espira testadas.
Na Figura 4.17 o consumo de energia ele´trica para as condic¸o˜es
testadas pode ser observado. Nota-se que o posicionamento do pas-
sador com succ¸a˜o simples na espira provoca um ligeiro aumento do
consumo para a condic¸a˜o ARI-A, ao passo que para a condic¸a˜o ARI-D
esta mudanc¸a origina uma reduc¸a˜o no consumo.
A Figura 4.18 apresenta a variac¸a˜o da temperatura de succ¸a˜o para
as configurac¸o˜es geome´tricas de succ¸a˜o analisadas. Em ambas condic¸o˜es
de operac¸a˜o testadas a succ¸a˜o na espira (SDE) promove uma grande
reduc¸a˜o na temperatura de succ¸a˜o do ga´s. No que diz respeito a` tem-
peratura oposta ao passador de succ¸a˜o (Figura 4.19), observa-se que
a temperatura do ga´s nesta regia˜o aumenta quando se utiliza a con-
figurac¸a˜o SSE. A utilizac¸a˜o da uma succ¸a˜o direta apenas em um dos
pontos de succ¸a˜o faz com que a maior parte do fluido refrigerante seja
admitida por essa regia˜o do elemento de compressa˜o. Desta forma, o
ga´s em contato com a regia˜o oposta do elemento de compressa˜o tera´


































Figura 4.17 – Influeˆncia do posicionamento do passador de succ¸a˜o sobre o


































Figura 4.18 – Influeˆncia do posicionamento do passador de succ¸a˜o sobre a
temperatura alinhada de succ¸a˜o nas condic¸o˜es ARI-A (a) e ARI-D (b) para
8000 e 10000 rpm.
sua temperatura aumentada, como consequeˆncia do aumento da tem-
peratura do ambiente interno. Por esta raza˜o, apenas se observa uma
reduc¸a˜o na temperatura oposta de succ¸a˜o quando se utiliza a succ¸a˜o
dupla nas espiras. Para o ambiente de descarga (Figura 4.20), na˜o se
observa uma vantagem em utilizar a succ¸a˜o dupla (SDE) em relac¸a˜o a`
condic¸a˜o (SSE).
A utilizac¸a˜o do passador de succ¸a˜o na regia˜o das espiras aumenta





































Figura 4.19 – Influeˆncia do posicionamento do passador de succ¸a˜o sobre a
temperatura oposta de succ¸a˜o nas condic¸o˜es ARI-A (a) e ARI-D (b) para































Figura 4.20 – Influeˆncia do posicionamento do passador de succ¸a˜o sobre a
temperatura do volume de descarga nas condic¸o˜es ARI-A (a) e ARI-D (b)
para 8000 e 10000 rpm.
significativamente a temperatura do o´leo e do motor (Figuras 4.21 e
4.22). Este efeito e´ mais pronunciado na configurac¸a˜o SSE. A utilizac¸a˜o
da succ¸a˜o dupla apresenta-se vantajosa, principalmente na condic¸a˜o
ARI-A, a fim de promover a reduc¸a˜o da temperatura destes componen-
tes em relac¸a˜o a` configurac¸a˜o SSE.
Em relac¸a˜o a` temperatura da carcac¸a (Figuras 4.23 e 4.24), observa-
se que a carcac¸a no ambiente de succ¸a˜o do compressor sofre um aumento

































Figura 4.21 – Influeˆncia do posicionamento do passador de succ¸a˜o sobre a


































Figura 4.22 – Influeˆncia do posicionamento do passador de succ¸a˜o sobre a
temperatura do motor nas condic¸o˜es ARI-A (a) e ARI-D (b) para 8000 e
10000 rpm.
de temperatura com a alterac¸a˜o de posicionamento do passador. Este
aspecto esta´ relacionada a` fraca circulac¸a˜o do fluido refrigerante no
ambiente interno do compressor. Para a carcac¸a na regia˜o de descarga
(Figura 4.23), observa-se uma reduc¸a˜o de temperatura que ocorre de-
vido a` diminuic¸a˜o da temperatura do ga´s no ambiente de descarga. A
configurac¸a˜o SDE permite, em relac¸a˜o a` configurac¸a˜o SSE, reduzir a
temperatura da carcac¸a no ambiente de succ¸a˜o do compressor sem au-
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mentar em demasia a temperatura na regia˜o superior. Logo, caso a
succ¸a˜o na espira fosse utilizada, a configurac¸a˜o SDE seria a mais reco-
mendada. Embora na˜o fornec¸a uma vaza˜o ma´ssica muito maior do que
a configurac¸a˜o SSE, esta configurac¸a˜o permite minimizar o aumento


































Figura 4.23 – Influeˆncia do posicionamento do passador de succ¸a˜o sobre a
temperatura da carcac¸a na regia˜o de descarga nas condic¸o˜es ARI-A (a) e





























Figura 4.24 – Influeˆncia do posicionamento do passador de succ¸a˜o sobre a
temperatura da carcac¸a na regia˜o da espira nas condic¸o˜es ARI-A (a) e ARI-D
(b) para 8000 e 10000 rpm.
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Figura 4.25 – Principais balanc¸os de energia no compressor.
Nesta sec¸a˜o, o superaquecimento do fluido de succ¸a˜o e o calor
perdido pelo compressor para o ambiente externo sa˜o avaliados atrave´s
de balanc¸os de energia no compressor (Figura 4.25), desprezando-se os
termos de energia cine´tica e potencial no escoamento do ga´s.
O superaquecimento de succ¸a˜o do fluido refrigerante pode ser cal-
culado atrave´s de um balanc¸o de energia no ambiente de succ¸a˜o:
Q˙suc = m˙(hsuc   hent), (4.1)
onde Q˙suc e´ a energia absorvida pelo fluido em func¸a˜o do superaque-
cimento, m˙ e´ a vaza˜o ma´ssica, hsuc e´ a entalpia espec´ıfica do fluido
refrigerante na temperatura de succ¸a˜o e hent e´ a entalpia espec´ıfica do
fluido refrigerante na temperatura de entrada do compressor.
O calor perdido pela carcac¸a para o ambiente externo e´ calculado
atrave´s de um balanc¸o global de energia no compressor (Figura 4.25):
Q˙amb = W˙ele + m˙(hent   hsai), (4.2)
onde Q˙amb e´ o calor trocado entre o compressor e o ambiente externo,
W˙ele e´ o consumo ele´trico e hsai e´ a entalpia espec´ıfica do fluido refri-
gerante na temperatura na sa´ıda do compressor.
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Figura 4.26 – Influeˆncia da rotac¸a˜o sobre o superaquecimento absoluto (a)







































Figura 4.27 – Influeˆncia da temperatura de condensac¸a˜o sobre o supera-
quecimento absoluto (a) e relativo (b) do ga´s de succ¸a˜o para 8000 e 10000
rpm
A Figura 4.26 (a) mostra que a quantidade de calor absorvida
pelo ga´s na succ¸a˜o aumenta linearmente com a velocidade (rotac¸a˜o) do
compressor. No entanto, este superaquecimento, avaliado em termos
de frac¸a˜o da poteˆncia ele´trica, permanece aproximadamente constante
com a velocidade de operac¸a˜o, 4.26 (b). A Figura 4.27 (a) mostra
que existe uma relac¸a˜o praticamente linear entre o calor absorvido pelo
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fluido refrigerante na succ¸a˜o e a raza˜o de pressa˜o, representada pela
temperatura de condensac¸a˜o. Por outro lado, a raza˜o entre o calor
trocado no superaquecimento de succ¸a˜o do fluido e a poteˆncia ele´trica
diminui com o aumento da raza˜o de pressa˜o, como pode ser observado
na figura 4.27 (b).




































Figura 4.28 – Influeˆncia da rotac¸a˜o sobre o calor absoluto (a) e relativo (b)




































Figura 4.29 – Influeˆncia da temperatura de condensac¸a˜o sobre o calor ab-
soluto (a) e relativo (b) liberado pelo compressor para 8000 e 10000 rpm
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A Figura 4.28 ilustra o aumento do calor rejeitado para o ambi-
ente externo atrave´s da carcac¸a em func¸a˜o do aumento da velocidade
(rotac¸a˜o) do compressor. No que diz respeito a` relac¸a˜o entre o calor
liberado pela carcac¸a e a raza˜o de pressa˜o (Figura 4.29), observa-se
que o mesmo aumenta de forma praticamente linear. Tomando o calor
como uma proporc¸a˜o poteˆncia consumida (Figura 4.29 b), observa-se
um comportamento na˜o ta˜o linear quanto observado para o valor ab-





Neste cap´ıtulo sa˜o descritos os modelos desenvolvidos para calcular
a distribuic¸a˜o de temperatura do compressor. Inicialmente e´ apresen-
tado o modelo de escoamento simplificado, focado na determinac¸a˜o da
temperatura de succ¸a˜o. Em seguida, sa˜o abordados dois modelos glo-
bais: o modelo global simplificado e o modelo global de rede te´rmica.
Ambos se baseiam no me´todo de paraˆmetros concentrados e foram ca-
librados experimentalmente. Por fim, sa˜o apresentados os resultados
relativos a` distribuic¸a˜o de temperatura do compressor obtidos pelos
diversos modelos.
5.1 Modelo de escoamento simplificado -
MES
O modelo de escoamento simplificado (MES) faz uso de conceitos
relacionados a trocadores de calor e permite o ca´lculo da temperatura
de succ¸a˜o Tsuc e da temperatura de sa´ıda Tsai atrave´s da temperatura
na entrada Tent e da temperatura de descarga Tdes(Figura 5.1). Este
modelo e´ baseado na metodologia de Winandy et al. (2002), que re-
presenta o aquecimento do ga´s (Q˙suc) que entra no compressor atrave´s
de uma placa fict´ıcia de temperatura constante. Esta mesma placa e´
responsa´vel pela reduc¸a˜o da temperatura do ga´s (Q˙des) no ambiente
de descarga. No trabalho de Winandy et al. (2002), os coeficientes de
transfereˆncia de calor necessa´rios para calcular as trocas te´rmicas foram
ajustados de modo a se obter concordaˆncia entre o resultado nume´rico
e medic¸o˜es realizadas pelos mesmos autores.
Fisicamente, por promover tanto o aumento como a diminuic¸a˜o


































Figura 5.1 – MES: representac¸a˜o esquema´tica das interac¸o˜es te´rmicas no
compressor.
da temperatura do ga´s nas diferentes caˆmaras do compressor, esta su-
perf´ıcie pode ser entendida como tendo uma temperatura me´dia das
regio˜es so´lidas do compressor que trocam energia com o ga´s. Desta
forma, todas as interac¸o˜es te´rmicas no compressor, incluindo as per-
das eletromecaˆnicas e a troca de calor com o ambiente externo, sa˜o
representadas atrave´s de termos fonte relacionados a esta superf´ıcie. A
Figura 5.2 indica os processos de transfereˆncia de calor considerados
neste modelo, e que sa˜o descritos em seguida.
5.1.1 Detalhamento matema´tico do modelo
No modelo apresentado neste trabalho, utilizou-se, ao inve´s do
conceito de placa, conceitos relacionados ao escoamento turbulento no
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Tent Tsuc Tdes Tsai
Qsup -> suc Qcam Qdes -> sup
Qemc Qsup -> amb
Tsup
Figura 5.2 – MES: interac¸o˜es te´rmicas na superf´ıcie fict´ıcia.
interior de dutos. Esta escolha e´ fisicamente mais coerente, visto que o
fluido refrigerante que entra no compressor escoa por entre geometrias,
caracterizando um escoamento interno. Ainda, diferentemente do que
e´ feito por Winandy et al. (2002), no modelo descrito neste trabalho
na˜o sa˜o utilizados dados experimentais para calibrac¸a˜o.
De forma geral, o me´todo de soluc¸a˜o consiste em estimar uma
temperatura para a superf´ıcie fict´ıcia, de forma a calcular as tempera-
turas de succ¸a˜o e de sa´ıda do compressor. Considera-se que a superf´ıcie
fict´ıcia possui uma capacidade te´rmica infinita. Um procedimento ite-
rativo e´ empregado para corrigir a estimativa e convergir a soluc¸a˜o,
que e´ obtida quando um balanc¸o global de energia no compressor e´
satisfeito. Este procedimento e´ detalhado em seguida.
Atrave´s da temperatura do ambiente externo, de um coeficiente de
transfereˆncia de calor que represente a interac¸a˜o te´rmica da carcac¸a do
compressor com o ambiente, e de uma estimativa de calor perdido pelo
compressor, obte´m-se o primeiro valor de temperatura para a superf´ıcie
do duto, Tsup, considerada isote´rmica:
Q˙sup!amb = hsup!ambAcmp(Tsup   Tamb), (5.1)
onde hsup!amb e´ o coeficiente de transfereˆncia de calor por convecc¸a˜o
entre a superf´ıcie e o ambiente, Acmp e´ a a´rea externa do compressor,
Tamb e´ a temperatura do ambiente externo e Q˙sup!amb e´ uma esti-
mativa da taxa de transfereˆncia de calor entre a superf´ıcie isote´rmica
e o ambiente externo. Em func¸a˜o do cara´ter iterativo do procedi-
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mento, esta estimativa na˜o se mostrou importante, sendo atualizada
ao longo da soluc¸a˜o. O coeficiente de transfereˆncia de calor necessa´rio
na Equac¸a˜o 5.1 e´ calculado atrave´s da expressa˜o de Churchill e Berns-
tein (1977), dada por:
Nuamb = 0, 3 +
0, 62Re1/2d Pr
1/3⇥









onde Red e´ o nu´mero de Reynolds baseado no diaˆmetro da carcac¸a
do compressor e na velocidade do ar escoando sobre o mesmo. Neste
trabalho, a velocidade caracter´ıstica utilizada para ca´lculo do nu´mero
de Reynolds foi de 3 m/s, em virtude da utilizac¸a˜o de um ventilador
para resfriar a carcac¸a do compressor. Tendo a temperatura da su-
perf´ıcie, pode-se enta˜o estimar o superaquecimento do ga´s na succ¸a˜o
do compressor. Para tal, utiliza-se o conceito de "   NUT , bastante
empregado em projetos de trocadores de calor (KAKAC et al., 2002). A
taxa de transfereˆncia de calor entre a superf´ıcie e o fluido que entra no
compressor e´ dada por:
Q˙sup!suc = "sucm˙cp(Tsup   Tent), (5.3)
onde Q˙sup!suc e´ o calor que a superf´ıcie fornece ao ga´s que entra no
compressor, m˙ e´ a vaza˜o ma´ssica bombeada pelo compressor, cp e´ o
calor espec´ıfico a` pressa˜o constante e Tent e´ a temperatura do ga´s na
entrada do compressor. "suc representa uma efetividade de troca de
calor entre esta superf´ıcie e o fluido de succ¸a˜o. Este paraˆmetro fornece
uma ideia da quantidade de energia que a superf´ıcie fornece ao fluido
de succ¸a˜o, comparada com a quantidade total de energia que esta su-
perf´ıcie poderia fornecer. No presente trabalho, foi utilizada a seguinte
expressa˜o para ca´lculo da efetividade "suc (WINANDY et al., 2002):
"suc = 1  e( hAsuc/m˙cp), (5.4)
onde (hA)suc e´ uma condutaˆncia te´rmica que representa a interac¸a˜o
convectiva entre a superf´ıcie e o fluido. Este termo pode ser separado
em duas contribuic¸o˜es, uma referente a` a´rea de transfereˆncia de calor
e outra referente ao coeficiente de transfereˆncia de calor. A a´rea de
transfereˆncia de calor Asuc corresponde a toda a a´rea que existe no
ambiente de succ¸a˜o para a troca de energia te´rmica entre o ga´s que
adentra no compressor e partes quentes do mesmo, independente da
caracter´ıstica desta parte quente. O coeficiente de transfereˆncia de
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calor e´ obtido atrave´s de uma correlac¸a˜o de transfereˆncia de calor para
escoamentos turbulentos em dutos. A expressa˜o utilizada para o ca´lculo
do coeficiente de transfereˆncia de calor e´ dada pela equac¸a˜o de Dittus-
Boelter (KAKAC et al., 2002) :
Nusuc = 0, 023Resuc
0,8Pr0,3, (5.5)
onde Pr e´ o nu´mero de Prandtl e Nu e Re sa˜o, respectivamente, os
nu´meros de Nusselt e de Reynolds baseados no diaˆmetro hidra´ulico do
ambiente de succ¸a˜o do compressor. O diaˆmetro hidra´ulico e´ um con-
ceito desenvolvido para geometrias complexas a fim de que se possam
utilizar correlac¸o˜es relativas a escoamento turbulento em dutos. De
forma similar ao utilizado por Chen et al. (2002a) para as caˆmaras de
ga´s durante o processo de compressa˜o, no caso do ambiente interno (de





onde Dsuc e´ o diaˆmetro hidra´ulico no ambiente de succ¸a˜o e Vsuc e´ o vo-
lume ocupado pelo ga´s no ambiente de succ¸a˜o. Desta forma, os nu´meros









onde µsuc e´ a viscosidade dinaˆmica e ksuc e´ a condutividade te´rmica.
Todas as propriedades termodinaˆmicas citadas para o ambiente de
succ¸a˜o sa˜o avaliadas na temperatura me´dia entre a temperatura do
ga´s na entrada no compressor Tent e a temperatura de succ¸a˜o Tsuc es-
timada para o ciclo de compressa˜o em ana´lise. Tendo sido calculado o
calor fornecido pela superf´ıcie fict´ıcia ao fluido refrigerante que escoa no
ambiente interno do compressor (Equac¸a˜o 5.3) a temperatura de succ¸a˜o
pode enta˜o ser calculada a partir do seguinte balanc¸o de energia:
Q˙sup!suc = m˙cp(Tsuc   Tent). (5.9)
Outro valor de temperatura importante a ser calculado e´ a tem-
peratura do ga´s na sa´ıda do compressor. De forma similar ao que e´
feito para o ambiente de succ¸a˜o, a taxa de transfereˆncia de calor entre
o ambiente de descarga e a superf´ıcie isote´rmica e, consequentemente,
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a temperatura do ga´s na sa´ıda do compressor, sa˜o calculadas atrave´s
das seguintes expresso˜es:
Q˙des!sup = "desm˙cp(Tdes   Tsup), (5.10)
"des = 1  e( hAdes/m˙cp), (5.11)
Q˙des!sup = m˙cp(Tdes   Tsai). (5.12)
A expressa˜o para ca´lculo do coeficiente de transfereˆncia de calor
no ambiente de descarga e´ dada por:
Nudes = 0, 023Redes
0,8Pr0,4, (5.13)
onde os nu´meros de Nusselt e de Reynolds sa˜o calculados utilizando no-
vamente o conceito de diaˆmetro hidra´ulico, aplicado desta vez ao ambi-
ente de descarga do compressor. As propriedades termodinaˆmicas sa˜o
calculadas na temperatura correspondente a` me´dia aritme´tica entre a
temperatura de descarga Tdes obtida do modelo de ciclo de compressa˜o
e a temperatura do ga´s na sa´ıda do compressor Tsai estimada para o
ciclo de compressa˜o em ana´lise.
Conforme ja´ citado, a temperatura da superf´ıcie isote´rmica pode
ser interpretada como uma me´dia ponderada de todas as partes quentes
do compressor (o´leo, motor, bloco, eixo, etc.). Assim, um balanc¸o de
energia deve ser realizado nesta superf´ıcie, com a seguinte forma:
Q˙emc + Q˙des!sup = Q˙sup!suc + Q˙sup!amb + Q˙cam, (5.14)
onde Q˙cam e´ o calor l´ıquido trocado no processo de compressa˜o, for-
necido pelo modelo do ciclo de compressa˜o adotado neste trabalho.






onde W˙pv e´ a poteˆncia indicada calculada pelo modelo do ciclo de com-
pressa˜o e ⌘emc e´ a eficieˆncia eletromecaˆnica do compressor. Se o ba-
lanc¸o de energia na˜o satisfizer o crite´rio de convergeˆncia estabelecido,
altera-se a temperatura da superf´ıcie e o processo iterativo continua
ate´ que haja convergeˆncia. Como crite´rio de convergeˆncia foi definido
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que o res´ıduo de calor na superf´ıcie (Equac¸a˜o 5.14) na˜o deve superar
0,01 % da poteˆncia ele´trica consumida pelo compressor. O fluxograma















Figura 5.3 – Fluxograma do modelo de escoamento simplificado
O acoplamento do MES com o modelo de simulac¸a˜o da compressa˜o
permite a atualizac¸a˜o da temperatura de succ¸a˜o no final de cada ciclo
de compressa˜o. Desta forma, ao final de cada ciclo sa˜o fornecidas ao
modelo de escoamento simplificado as varia´veis necessa´rias ao ca´lculo
da temperatura de succ¸a˜o, que por sua vez calcula uma nova tempera-
tura de succ¸a˜o a ser utilizada no ciclo seguinte de compressa˜o.
A Figura 5.4 ilustra o funcionamento do modelo de processo de
compressa˜o descrito por Pereira (2012), com a atualizac¸a˜o da tempera-
tura de succ¸a˜o calculada pelo MES. A convergeˆncia do modelo do ciclo
de compressa˜o e´ alcanc¸ada quando os dados de entrada necessa´rios ao
modelo de ca´lculo de temperatura de succ¸a˜o pouco se alteram em ciclos
consecutivos de compressa˜o. Isto faz com que praticamente a mesma
temperatura de succ¸a˜o seja calculada em ciclos consecutivos, possibili-
tando a convergeˆncia das varia´veis referentes ao ciclo de compressa˜o.










Figura 5.4 – Fluxograma do procedimento acoplado de soluc¸a˜o dos modelos
de processo de compressa˜o e de ca´lculo de temperatura de succ¸a˜o
5.1.2 Influeˆncia de paraˆmetros do modelo
De modo a analisar a influeˆncia dos principais paraˆmetros do mo-
delo de escoamento simplificado sobre a temperatura de succ¸a˜o cal-
culada, procede-se a uma breve ana´lise de sensibilidade. Os aspectos
mais importantes a serem avaliados sa˜o os coeficientes de transfereˆncia
de calor referentes ao pleno de succ¸a˜o e de descarga, ale´m do coeficiente
relativo a` troca de calor com o ambiente externo. Os resultados apre-
sentados a seguir foram obtidos utilizando-se a eficieˆncia eletromecaˆnica
calculada atrave´s das eficieˆncias ele´trica e mecaˆnica conforme descrito
no apeˆndice B.3.1.
A influeˆncia da variac¸a˜o do coeficiente de transfereˆncia de calor
para o pleno de succ¸a˜o, considerando a a´rea de troca de calor constante,
e´ apresentada na Figura 5.5. Utilizou-se como valor base o coeficiente
convectivo calculado atrave´s da Equac¸a˜o 5.5, aplicando-se fatores mul-
tiplicativos sobre este coeficiente.
A influeˆncia da variac¸a˜o do hsuc para diferentes rotac¸o˜es e na
condic¸a˜o ARI-A e´ apresentada na Figura 5.5 (a). Para todas as rotac¸o˜es
analisadas, ocorre o esperado aumento da temperatura de succ¸a˜o com o
aumento do hsuc. O modelo apresenta uma sensibilidade considera´vel
ao valor de coeficiente de transfereˆncia de calor utilizado, principal-
mente se o mesmo estiver abaixo do obtido atrave´s correlac¸a˜o de Dittus-












































Figura 5.5 – MES: influeˆncia da variac¸a˜o do coeficiente convectivo no am-
biente de succ¸a˜o sobre a temperatura de succ¸a˜o para a condic¸a˜o ARI-A (a)
e para a velocidade de 10000 rpm (b).
Boelter. Em relac¸a˜o a` influeˆncia da condic¸a˜o de operac¸a˜o sobre o efeito
da variac¸a˜o do hsuc, apresentada para a rotac¸a˜o de 10000 rpm, pode-se
observar, pela Figura 5.5 (b), que seu efeito e´ mais pronunciado do que
o observado para a variac¸a˜o de rotac¸a˜o. Para a rotac¸a˜o analisada, e
para as condic¸o˜es que apresentam temperatura de evaporac¸a˜o de 7, 2
 C, quanto maior a raza˜o de compressa˜o, maior o efeito da variac¸a˜o
do coeficiente convectivo sobre a previsa˜o da temperatura de succ¸a˜o.
No que diz respeito aos demais valores de temperatura de evaporac¸a˜o,
observa-se que quanto menor a temperatura de evaporac¸a˜o, maior a
influeˆncia da variac¸a˜o do hsuc.
Outro fator que pode ter influeˆncia significativa sobre o resultado
fornecido pelo MES e´ o coeficiente de transfereˆncia de calor para o
ambiente de descarga, hdes, calculado pela Equac¸a˜o 5.13. Este aspecto,
novamente considerando a a´rea de troca de calor constante, e´ analisado
em seguida. De forma similar ao que foi feito para o hsuc, utilizou-se
fatores multiplicativos para a avaliar a influeˆncia da variac¸a˜o do hdes
sobre o resultado da temperatura de succ¸a˜o.
A influeˆncia deste paraˆmetro e´ similar ao que previamente foi mos-
trado para a caˆmara de succ¸a˜o. Pela Figuras 5.6 observa-se que o au-
mento do hdes provoca um aumento da temperatura de succ¸a˜o, visto
que uma maior quantidade do calor perdido na regia˜o de descarga fica
armazenado na superf´ıcie de temperatura fict´ıcia, sendo posteriormente
transmitido ao fluido de succ¸a˜o. No que diz respeito a` variac¸a˜o de














































Figura 5.6 – MES: influeˆncia da variac¸a˜o do coeficiente convectivo no ambi-
ente de descarga sobre a temperatura de succ¸a˜o para a condic¸a˜o ARI-A (a)
e para a velocidade de 10000 rpm (b).
condic¸a˜o de operac¸a˜o, a resposta do modelo e´ tambe´m similar ao que
foi observado para a variac¸a˜o de hsuc. No entanto, para a mesma faixa
de fatores multiplicativos, a influeˆncia sobre a temperatura de succ¸a˜o












































Figura 5.7 – MES: influeˆncia da variac¸a˜o do coeficiente convectivo com o
ambiente externo sobre a temperatura de succ¸a˜o para a condic¸a˜o ARI-A (a)
e para a velocidade de 10000 rpm (b).
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O impacto do coeficiente de transfereˆncia de calor com o ambiente
externo (hamb) sobre a temperatura de succ¸a˜o e´ apresentado na Figura
5.7. Este coeficiente, calculado pela Equac¸a˜o 5.2, e para as condic¸o˜es
de ventilac¸a˜o externa utilizadas nos testes experimentais descritos no
cap´ıtulo 4, e´ da ordem de 20 W/m2K. De forma similar a`s ana´lises
anteriores, fatores multiplicativos foram utilizadas para analisar a sen-
sibilidade do modelo a este paraˆmetro. Pela ana´lise da Figura 5.7,
pode-se observar que a influeˆncia da variac¸a˜o do hamb e´ menor do que
a influeˆncia da variac¸a˜o do hsuc, que por sua vez e´ menor que a in-
flueˆncia da variac¸a˜o do hdes. Neste caso, para a rotac¸a˜o fixa de 10000
rpm, o condic¸a˜o ARI-D e´ a que apresenta maior sensibilidade em relac¸a˜o
a` troca de calor com o ambiente externo. Existem condic¸o˜es, como a
condic¸a˜o ARI-F, em que a variac¸a˜o das condic¸o˜es convectivas externas
na˜o tem um impacto muito significativo sobre a temperatura de succ¸a˜o.
5.1.3 Comparac¸a˜o com dados experimentais
Tendo sido realizada a ana´lise de sensibilidade do modelo, e´ im-
portante que os resultados fornecidos pelo mesmo sejam comparados
aos principais dados experimentais apresentados no cap´ıtulo anterior.
A comparac¸a˜o sera´ realizada em relac¸a˜o aos testes 9 a 20. Optou-se por
apresentar a comparac¸a˜o com estes testes, pois alguns destes (9 a 16)
dizem respeito a uma temperatura de evaporac¸a˜o fixa (testes ARI-F a
ARI-A) e sera˜o utilizados no procedimento de calibrac¸a˜o dos modelos
globais, a serem descritos nestes trabalho. Os testes 17 a 20 dizem
respeito a`s condic¸o˜es ARI-G e ARI-D, referentes a temperaturas de
evaporac¸a˜o diferentes das dos testes 9 a 16.
Tabela 5.1 – MES: comparac¸a˜o com dados experimentais de temperatura
de succ¸a˜o para 8000 rpm.
8000 rpm ARI-A ARI-B ARI-C ARI-F ARI-G ARI-D
Temperaturas [ C]
Exp. 44.4 43.2 41.1 38.5 40.8 41.2
Nume´rico 46.0 42.6 41.0 35.2 41.3 42.8
Diferenc¸a 1.6 -0.6 -0.1 -3.3 0.5 1.6
Nas Tabelas 5.1 e 5.2 e´ comparado o resultado de temperatura de
succ¸a˜o obtido pelo MES com a temperatura de succ¸a˜o medida expe-
rimentalmente, calculada a partir da me´dia entre as temperaturas de
succ¸a˜o alinhada e oposta. Estes resultados mostram que o procedi-
110 5 Modelagem da distribuic¸a˜o de temperatura
Tabela 5.2 – MES: comparac¸a˜o com dados experimentais de temperatura
de succ¸a˜o para 10000 rpm.
10000 rpm ARI-A ARI-B ARI-C ARI-F ARI-G ARI-D
Temperaturas [ C]
Exp. 44.5 42.4 41.2 39.6 40.5 41.0
Nume´rico 46.8 44.3 42.2 38.3 41.9 44.9
Diferenc¸a 1.3 1.9 1.0 -1.3 1.4 2.9
mento adotado no MES traz resultados pro´ximos aos medidos experi-
mentalmente. As divergeˆncias sa˜o maiores para as condic¸o˜es ARI-F e
ARI-D, que corresponde a` menor temperatura de evaporac¸a˜o. No en-
tanto, e´ de se salientar que os resultados experimentais de temperatura
de succ¸a˜o para a condic¸a˜o ARI-D apresentam uma diferenc¸a da or-
dem de 8  C entre os termopares colocados nas duas regio˜es opostas de
succ¸a˜o do elemento de compressa˜o. No caso das demais condic¸o˜es em
ana´lise (ARI-A a ARI-G), as temperaturas medidas nas duas regio˜es
opostas da espira sa˜o bastante pro´ximas, tornando a comparac¸a˜o re-
presentativa. Tendo em conta que os paraˆmetros do modelo na˜o foram
ajustados de forma a forc¸ar a concordaˆncia com os dados experimen-
tais, considera-se que o modelo preveˆ com acura´cia satisfato´ria a tem-
peratura de succ¸a˜o, precisando apenas de paraˆmetros simples de serem
obtidos. Desta forma, o modelo pode ser utilizado em fases iniciais de
projeto do compressor. Sua principal desvantagem e´ a incapacidade de
prever outros valores de temperatura do compressor como, por exem-
plo, as temperaturas do o´leo, da carcac¸a e do motor. Tais temperaturas
sa˜o abordadas nos modelos globais, descritos em seguida.
5.2 Me´todo de paraˆmetros concentrados
O modelo matema´tico de um determinado fenoˆmeno f´ısico pode ter
diversos graus de complexidade. Quando se deseja avaliar termicamente
determinado componente, pode-se descrever modelos matema´ticos que
permitem prever com um bom grau de exatida˜o as variac¸o˜es que ocor-
rem ao longo do espac¸o e tempo. No entanto, estes modelos, por se
basearem na soluc¸a˜o de equac¸o˜es diferenciais parciais, envolvem ge-
ralmente custos computacionais bastante elevados. Desta forma, em
aplicac¸o˜es de engenharia, muitas vezes se torna mais interessante uti-
lizar modelos simplificados. Estes modelos, apesar de na˜o possu´ırem a
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riqueza de resultados associada aos modelos mais complexos, permitem
avaliar de forma ra´pida diversas grandezas de interesse.
Em transfereˆncia de calor, o me´todo da capacitaˆncia concentrada
e´ geralmente associado aos processos de conduc¸a˜o transiente de calor
(OZISIK, 1993). Quando a resisteˆncia te´rmica no interior de um so´lido e´
muito menor do que a resisteˆncia te´rmica a` convecc¸a˜o em suas extremi-
dades, muitas vezes pode-se considerar que o gradiente de temperatura
e´ desprez´ıvel ao longo do so´lido. Neste caso, um problema de conduc¸a˜o
transiente de calor pode ser resolvido atrave´s de uma equac¸a˜o diferen-
cial ordina´ria.
No que diz respeito a` ana´lise te´rmica de compressores, a aplicac¸a˜o
do me´todo da capacitaˆncia concentrada permite associar cada compo-
nente/elemento em ana´lise a apenas um valor de temperatura. Existem
componentes nos quais esta simplificac¸a˜o na˜o se mostra ta˜o prejudicial,
como por exemplo, no o´leo presente no ca´rter. No entanto, outros com-
ponentes podera˜o ter uma variac¸a˜o espacial de temperatura significa-
tiva, que na˜o pode ser prevista por modelos com este n´ıvel de simpli-
ficac¸a˜o. No presente trabalho, o me´todo de paraˆmetros concentrados
foi utilizado no desenvolvimento dos modelos te´rmicos que sa˜o descritos
a seguir: o modelo global simplificado (MGS) e o modelo global de rede
te´rmica (MGRT). Este tipo de modelos caracteriza-se por diversos ba-
lanc¸os de energia que envolvem diferentes componentes do compressor,
e que visam caracteriza´-lo como um todo. Os modelos globais descritos
neste trabalho sa˜o calibrados utilizando dados experimentais.
5.3 Modelo global simplificado - MGS
Nesta sec¸a˜o e´ apresentado o modelo global simplificado (MGS)
para a previsa˜o da distribuic¸a˜o temperatura do compressor. Este mo-
delo permite a obtenc¸a˜o na˜o so´ da temperatura de succ¸a˜o, mas tambe´m
da temperatura de outros componentes do compressor. Inicialmente, e´
apresentado o equacionamento matema´tico que caracteriza o modelo.
Apo´s esta etapa, sa˜o discutidos os aspectos relacionados ao procedi-
mento de calibrac¸a˜o do modelo. Terminando esta sec¸a˜o, o processo de
simulac¸a˜o te´rmica e´ analisado, procedendo-se tambe´m a` comparac¸a˜o
dos resultados com os obtidos experimentalmente.
5.3.1 Sistema de equac¸o˜es do balanc¸o de energia
No MGS, os componentes escolhidos para o balanc¸o sa˜o os se-
guintes: ambiente de succ¸a˜o (1), caˆmara de compressa˜o (2), ambiente
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de descarga (3), o´leo (4), motor (5) e carcac¸a (6). Na Figura 5.8 e´
apresentado um esquema do compressor em ana´lise, tendo-se desta-
cado as regio˜es onde foram aplicados os balanc¸os de energia do MGS
e as interac¸o˜es te´rmicas entre componentes. Poss´ıveis refluxos ou va-
zamentos que possam ocorrer nas caˆmaras de succ¸a˜o e descarga foram
desprezados. Esta considerac¸a˜o e´ aceita´vel, visto que ana´lises prelimi-
nares mostraram que o vazamento da caˆmara de succ¸a˜o do elemento de
compressa˜o para a o ambiente de succ¸a˜o do compressor e´ desprez´ıvel,
principalmente em altas rotac¸o˜es. Ale´m disto, a clara separac¸a˜o entre
o ambiente de succ¸a˜o e o de descarga do compressor evita que ga´s na
pressa˜o e temperatura de descarga retorne diretamente ao ambiente
de succ¸a˜o do compressor. Conforme ja´ discutido, os vazamentos ocor-
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Figura 5.8 – Representac¸a˜o esquema´tica das interac¸o˜es te´rmicas no MGS.
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O balanc¸o de energia para o ambiente de succ¸a˜o do compressor e´
dado por:
m˙hent + Q˙mot!suc + Q˙car!suc = m˙hsuc, (5.16)
onde m e´ a vaza˜o ma´ssica, hent e´ a entalpia espec´ıfica do fluido refri-
gerante na entrada do compressor, Q˙mot!suc e´ a taxa de transfereˆncia
de calor entre o motor e o fluido de succ¸a˜o, Q˙car!suc e´ a taxa de trans-
fereˆncia de calor entre a carcac¸a e o fluido de succ¸a˜o e hsuc e´ a entalpia
espec´ıfica do fluido refrigerante no momento em que este e´ admitido
pelo elemento de compressa˜o. O balanc¸o de energia acima deixa claro
que, no presente modelo, apenas o motor e a carcac¸a sa˜o diretamente
responsa´veis pelo superaquecimento do fluido de succ¸a˜o.
O balanc¸o de energia na caˆmara de compressa˜o e´ realizado apenas
com o intuito de obter a taxa l´ıquida de transfereˆncia de calor durante
o processo. Este balanc¸o e´ dado por:
W˙pv + m˙hsuc + Q˙car!gas = m˙hdes, (5.17)
onde W˙pv e´ a poteˆncia indicada, Q˙car!gas e´ a taxa de transfereˆncia
de calor absorvida pelo ga´s durante o ciclo de compressa˜o e hdes e´ a
entalpia espec´ıfica do fluido refrigerante no momento em que este e´
descarregado pelo elemento de compressa˜o.
O balanc¸o de energia no ambiente de descarga do compressor e´
dado por:
m˙hdes = m˙hsai + Q˙cds!car, (5.18)
onde hsai e´ a entalpia espec´ıfica do fluido refrigerante na sa´ıda do com-
pressor e Q˙cds!car e´ a taxa de transfereˆncia de calor entre o ambiente
de descarga e a carcac¸a.
Ja´ o balanc¸o de energia na carcac¸a, que integra os diversos com-
ponentes do compressor, e´ dado por:
Q˙ole!car + Q˙cds!car = Q˙car!gas + Q˙car!suc + Q˙car!amb, (5.19)
onde Q˙ole!car e´ a taxa de transfereˆncia de calor entre o o´leo e a carcac¸a
e Q˙car!amb e´ a perda de calor do compressor para o ambiente externo.
Conforme ja´ discutido, em compressores herme´ticos a dissipac¸a˜o de
energia por perda mecaˆnica contribui para o aquecimento dos diversos
componentes. No MGS, considerou-se que toda a energia dissipada por
perda mecaˆnica e´ absorvida pelo o´leo lubrificante. O o´leo lubrificante,
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por sua vez, troca calor com a carcac¸a do compressor. Desta forma,
balanc¸o de energia relacionado ao o´leo lubrificante e´ dado por:
Q˙mec = Q˙ole!car. (5.20)
De forma similar ao que e´ feito para o o´leo, no MGS a dissipac¸a˜o
de energia por perda ele´trica e´ direcionada ao motor ele´trico, que por
sua vez troca calor com o fluido refrigerante que entra no compressor.
Assim, o balanc¸o de energia no motor ele´trico e´ dado por:
Q˙ele = Q˙mot!suc. (5.21)
Todas as taxas de transfereˆncia de calor, exceto a que ocorre no
interior da caˆmara de compressa˜o, sa˜o representadas atrave´s de co-
eficientes de condutaˆncia global. As taxas de transfereˆncia de calor














As diferenc¸as de temperatura utilizadas nas Equac¸o˜es 5.22 e 5.23
relacionam a temperatura da carcac¸a e do motor com uma temperatura
me´dia do ambiente de succ¸a˜o do compressor. Um procedimento similar
e´ adotado para estimar a taxa de transfereˆncia de calor entre a caˆmara








A transfereˆncia de calor entre o o´leo e a carcac¸a, e entre a carcac¸a
e o ambiente externo sa˜o dados por:
Q˙ole!car = (UA)ole!car(Tole   Tcar), (5.25)
Q˙car!amb = (UA)car!amb(Tcar   Tamb). (5.26)
5.3 Modelo global simplificado - MGS 115
No presente modelo, as poteˆncias mecaˆnica e ele´trica sa˜o obti-
das atrave´s das eficieˆncias mecaˆnica e ele´trica, conforme observado nas









Os termos que representam a dissipac¸a˜o ele´trica e mecaˆnica sa˜o
dados:
Q˙ele = W˙ele   W˙mec (5.29)
e




Tent Tsuc Tdes Tsai
Figura 5.9 – Relac¸a˜o entre componentes no MGS.
A interac¸a˜o entre os componentes no modelo global simplificado e´
representada pela Figura 5.9. As resisteˆncias te´rmicas representam os
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coeficientes de condutaˆncia global que foram apresentados nas equac¸o˜es
anteriores. A Figura 5.9 ilustra tambe´m o trajeto do fluido refrigerante
no interior do compressor, e suas interac¸o˜es te´rmicas com os diversos
componentes.
5.3.2 Balanc¸o te´rmico
A complexa interac¸a˜o te´rmica entre os diversos componentes do
compressor, associada ao escoamento do ga´s atrave´s de geometrias com-
plicadas, torna bastante dif´ıcil a utilizac¸a˜o de correlac¸o˜es da literatura
para avaliar a transfereˆncia de calor associada (CHEN et al., 2002b).
Desta forma, optou-se por realizar a calibrac¸a˜o experimental do modelo
global simplificado, procedimento este denominado balanc¸o te´rmico. O
procedimento consiste em calcular os coeficientes de condutaˆncia global
(UA) para uma distribuic¸a˜o de temperatura obtida de medic¸o˜es.
No presente modelo, o balanc¸o te´rmico permite calcular os se-
guintes coeficientes de condutaˆncia global: (UA)mot!suc, (UA)car!suc,
(UA)ole!car, (UA)cds!car e (UA)car!amb. Estes coeficientes sa˜o ob-
tidos atrave´s dos balanc¸os representados pelas equac¸o˜es 5.16 e 5.18 a
5.21. Nas equac¸o˜es citadas, os termos de transfereˆncia de calor sa˜o
substitu´ıdos pelas expresso˜es dadas nas equac¸o˜es 5.22 a 5.26, de forma
que a distribuic¸a˜o de temperatura medida em testes experimentais seja
utilizado para calcular os coeficientes de condutaˆncia global. Na soluc¸a˜o
do sistema linear obtido foram utilizadas equac¸o˜es de estado para ga´s
real, e todas as propriedades termodinaˆmicas foram obtidas atrave´s de
bibliotecas do software Refprop (NIST, 2007). O sistema linear foi re-
solvido pelo me´todo de decomposic¸a˜o LU, dispon´ıvel em Press et al.
(2007).
As eficieˆncias ele´trica e mecaˆnica utilizadas no processo de cali-
brac¸a˜o sa˜o apresentadas no apeˆndice B.1. A temperatura de descarga
e a poteˆncia indicada para calibrac¸a˜o foram obtidas a partir do modelo
de Pereira (2012) pois estes dados na˜o foram medidos experimental-
mente. O modelo de ciclo de compressa˜o foi tambe´m utilizado para
obter a vaza˜o ma´ssica utilizada na calibrac¸a˜o do MGS, apesar de esta
ter sido medida durante os experimentos. Diferenc¸as da ordem de 5%
foram encontradas entre a vaza˜o ma´ssica medida e a calculada nume-
ricamente. A correta determinac¸a˜o da vaza˜o ma´ssica de calibrac¸a˜o e´
de fundamental importaˆncia nos modelos globais, pois seu valor tem
um impacto significativo sobre os coeficientes de condutaˆncia global
(Figura 5.10). Alguns aspectos que podem explicar as diferenc¸as en-
contradas entre a vaza˜o ma´ssica medida e a nume´rica sa˜o a dimensa˜o
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da folga entre as espiras, o dado experimental de temperatura de succ¸a˜o
utilizado para calcular a vaza˜o nume´rica, as condic¸o˜es de contorno de
transfereˆncia de calor na caˆmara de compressa˜o e os efeitos transientes











































Figura 5.10 – Influeˆncia da vaza˜o ma´ssica sobre o ca´lculo dos coeficientes
de condutaˆncia global do MGS.
Coeficientes de condutaˆncia global foram obtidos para os testes
com a carcac¸a B (Testes 9 a 20). Apo´s a obtenc¸a˜o dos coeficientes de
condutaˆncia global, curvas para os UAs foram ajustadas em func¸a˜o das
presso˜es e da rotac¸a˜o do compressor. Utilizou-se apenas os coeficientes
de condutaˆncia global referentes a`s condic¸o˜es ARI-A, ARI-C e ARI-F
e rotac¸o˜es de 8000 e 10000 rpm (Testes 9 a 12, 15 e 16). O objetivo e´
avaliar dois pontos:
Analisar se as curvas ajustadas permitem prever com acura´cia a
distribuic¸a˜o de temperatura da condic¸a˜o ARI-B (Testes 13 e 14),
que tem a mesma temperatura de evaporac¸a˜o das testes utilizados
no ajuste;
Analisar se as curvas ajustadas permitem prever de forma sa-
tisfato´ria a distribuic¸a˜o de temperatura nas condic¸o˜es ARI-D e
ARI-G (Testes 17 a 20), correspondentes a temperaturas de eva-
porac¸a˜o diferentes das referentes aos testes utilizados no ajuste.
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5.3.3 Simulac¸a˜o te´rmica e validac¸a˜o
O procedimento de simulac¸a˜o te´rmica diz respeito a` obtenc¸a˜o de
um determinado campo de temperatura atrave´s dos coeficientes de con-
dutaˆncia global previamente calculados. No caso do modelo em ana´lise,
tem-se 6 inco´gnitas de temperatura, a saber: temperatura de succ¸a˜o
(Tsuc), a temperatura de descarga (Tdes), a temperatura de sa´ıda do
ga´s (Tsai), a temperatura da carcac¸a (Tcar), a temperatura do o´leo
(Tole) e a temperatura do motor (Tmot). As temperaturas do o´leo e do
motor ele´trico sa˜o obtidas diretamente a partir das perdas mecaˆnicas
e ele´tricas, respectivamente. O sistema a ser resolvido para a obtenc¸a˜o
das 4 outras temperaturas e´ dado pelas Equac¸o˜es 5.16 a 5.19.
O programa de simulac¸a˜o do ciclo de compressa˜o fornece os da-
dos necessa´rios para a realizac¸a˜o da simulac¸a˜o te´rmica. Em func¸a˜o
da dependeˆncia da entalpia em relac¸a˜o a` temperatura, obte´m-se um
sistema na˜o linear de equac¸o˜es que foi resolvido utilizando o me´todo
de Newton-Raphson conforme disposto em Press et al. (2007). Da
mesma forma como foi procedido para o balanc¸o te´rmico, foram con-
sideradas equac¸o˜es de estado para ga´s real, e todas as propriedades
termodinaˆmicas foram obtidas atrave´s de bibliotecas do software Ref-
prop (NIST, 2007). As eficieˆncias mecaˆnica e ele´trica foram estimadas
utilizando os modelos simplificados apresentados no apeˆndice B.3.1. De
forma similar ao modelo de escoamento simplificado, o modelo de si-
mulac¸a˜o te´rmica e´ adotado a cada final de ciclo de compressa˜o. Desta
forma, o procedimento acoplado de soluc¸a˜o e´ similar ao apresentado na
Figura 5.4.
A Tabela 5.3 apresenta a comparac¸a˜o dos resultados experimen-
tais com os obtidos atrave´s do modelo global na condic¸a˜o ARI-B. No
coluna dos “UAs calibrados”, utilizaram-se para realizar a simulac¸a˜o
te´rmica os coeficientes de condutaˆncia global obtidos atrave´s do balanc¸o
te´rmico. Ja´ na coluna dos “UAs ajustados”, utilizaram-se os coefici-
entes de condutaˆncia global calculados a partir das curvas ajustadas
em func¸a˜o da raza˜o de pressa˜o e rotac¸a˜o do compressor. As tabelas
referentes aos demais testes sa˜o apresentadas no apeˆndice B.3.2.
Em relac¸a˜o a` comparac¸a˜o de resultados apresentada na Tabela
5.3, observa-se que tanto os coeficientes de condutaˆncia global calibra-
dos, calculados atrave´s do procedimento de balanc¸o te´rmico, quanto
os ajustados atrave´s de curvas, fornecem resultados bastante pro´ximos
aos utilizados para calibrac¸a˜o. A grande vantagem de se utilizar as
curvas de ajuste e´ que a cada simulac¸a˜o te´rmica, o programa calcula os
coeficientes de condutaˆncia global adequados, na˜o havendo desta forma
necessidade de se realizar novo procedimento de balanc¸o te´rmico para
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Tabela 5.3 – Comparac¸a˜o dos resultados do MGS com os dados de calibrac¸a˜o
para condic¸a˜o ARI-B
Velocidade Tempera Exp. UAs calibrados UAs ajustados
-turas [ C] [ C] [ C]
Tsuc 43.2 43.2 42.7
Tdes 105.3 105.3 104.7
8000 rpm Tsai 95.2 95.3 94.8
Tole 55.1 55.1 54.1
Tmot 52.6 52.7 51.7
Tcar 43.1 43.1 42.4
Tsuc 42.4 42.5 42.9
Tdes 105.3 105.2 105.6
10000 rpm Tsai 97.1 97.0 97.5
Tole 56.9 57.1 56.1
Tmot 53.5 53.6 53.2
Tcar 43.4 43.5 42.9
simular a condic¸a˜o desejada. Os resultados apresentados no apeˆndice
B.3.2 mostram que a simulac¸a˜o te´rmica realizada utilizando coeficientes
de condutaˆncia global calculados a partir das curvas ajustadas permite
prever com excelente concordaˆncia a distribuic¸a˜o de temperatura na
condic¸a˜o de evaporac¸a˜o de 7,2  C. Ja´ para as demais temperaturas de
evaporac¸a˜o, a concordaˆncia encontrada na˜o e´ ta˜o boa, especialmente
para a condic¸a˜o ARI-D e para as temperaturas do o´leo, motor e carcac¸a.
5.4 Modelo global de rede te´rmica - MGRT
O modelo global de rede te´rmica (MGRT), a ser descrito em se-
guida, e´ similar em termos de calibrac¸a˜o e resoluc¸a˜o ao modelo global
simplificado apresentado na sec¸a˜o anterior. No entanto, algumas dife-
renc¸as importantes devem ser assinaladas:
Nu´mero de componentes: o modelo possui volumes de con-
trole aplicados em 9 componentes. Naturalmente, a utilizac¸a˜o de
mais componentes aproxima o modelo da f´ısica real do problema,
apesar de trazer algumas desvantagens que sera˜o comentadas.
Diferenc¸a de temperatura nas caˆmaras: a interac¸a˜o te´rmica
entre alguns componentes e´ avaliadas atrave´s de diferenc¸as de
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temperatura logar´ıtmicas. Este procedimento permite, a princ´ıpio,
avaliar diferenc¸as de temperatura fisicamente mais coerentes.
Tratamento de perdas mecaˆnicas: as perdas mecaˆnicas sa˜o
descritas de forma fracionada, sendo que cada parcela das per-
das mecaˆnicas e´ associada a um determinado componente. Isto
permite uma melhor distribuic¸a˜o das perdas associadas ao atrito,
que no modelo global simplificado sa˜o totalmente direcionadas ao
o´leo.
5.4.1 Sistema de equac¸o˜es do balanc¸o de energia
Os componentes considerados no modelo global de rede te´rmica
sa˜o: ambiente de succ¸a˜o (1), caˆmara de compressa˜o (2), ambiente de
descarga (3), o´leo (4), motor (5), frame (6), espira fixa (7), tampa (8) e
carcac¸a inferior (9). Estes componentes e suas interac¸o˜es te´rmicas sa˜o
ilustrados na Figura 5.11. Em relac¸a˜o ao modelo global simplificado,
foram adicionadas a tampa, a espira fixa e a regia˜o do bloco, que aloja
a espira mo´vel e e´ usualmente chamada de frame.
Cada elemento apontado acima possui uma equac¸a˜o de balanc¸o de
energia. O balanc¸o no ambiente de succ¸a˜o do compressor e´ dado por:
m˙hent + Q˙mot!suc + Q˙ole!suc +
Q˙car!suc + Q˙fra!suc = m˙hsuc,
(5.31)
onde Q˙ole!suc e´ a taxa de transfereˆncia de calor entre o o´leo e o fluido
de succ¸a˜o e Q˙fra!suc e´ a taxa de transfereˆncia de calor entre o frame e
o fluido de succ¸a˜o. Neste modelo, ale´m da carcac¸a e do motor, o o´leo e
o frame sa˜o tambe´m diretamente responsa´veis pelo superaquecimento
do fluido de succ¸a˜o.
No MGRT, o frame do compressor tem uma forte interac¸a˜o com
as perdas mecaˆnicas e com o fluido de succ¸a˜o. O balanc¸o de energia






+ Q˙old + Q˙exc = Q˙fra!suc + Q˙fra!gas, (5.32)
onde Q˙fra!gas e´ a taxa de transfereˆncia de calor entre o frame e o ga´s
sendo comprimido. Ja´ Q˙esc, Q˙scr, Q˙old e Q˙exc sa˜o, respectivamente,
as perdas mecaˆnicas no mancal de escora, no flanco das espiras, no
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Figura 5.11 – Representac¸a˜o esquema´tica das interac¸o˜es te´rmicas no MGRT.
anel de oldham e no eixo do exceˆntrico. Estes componentes sa˜o ilus-
trados no cap´ıtulo introduto´rio, nas Figuras 1.3 e 1.4. Apenas metade
da dissipac¸a˜o mecaˆnica no mancal de escora e no flanco das espiras
e´ direcionado ao frame. O restante da perda mecaˆnica que ocorre no
mancal de escora e´ considerado no balanc¸o de energia referente ao o´leo,
ao passo que a dissipac¸a˜o mecaˆnica no flanco das espiras e´ tambe´m con-
siderado no balanc¸o de energia referente a` espira fixa. Ambos balanc¸os
sera˜o apresentados adiante.
O balanc¸o de energia na caˆmara de compressa˜o e´ dado por:
W˙pv + m˙hsuc + Q˙efx!gas + Q˙fra!gas = m˙hdes, (5.33)
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onde Q˙efx!gas e´ a taxa de transfereˆncia de calor entre o ga´s sendo
comprimido e a espira fixa.
No ambiente de descarga, o balanc¸o de energia e´ dado por:
m˙hdes = m˙hsai + Q˙cds!tam + Q˙cds!efx, (5.34)
onde Q˙cds!tam e´ a taxa de transfereˆncia de calor entre o ga´s presente
no ambiente de descarga e a tampa e Q˙cds!efx e´ a taxa de transfereˆncia
de calor entre o ga´s presente no ambiente de descarga e a espira fixa.
O balanc¸o de energia na tampa do compressor e´ dado por:
Q˙cds!tam = Q˙tam!amb + Q˙tam!car, (5.35)
onde Q˙tam!amb e´ a taxa de transfereˆncia de calor entre a tampa do
compressor e o ambiente externo e Q˙tam!car e´ a taxa de transfereˆncia
de calor entre a tampa do compressor e a carcac¸a.
O balanc¸o na espira fixa do compressor e´ dado por:
Q˙scr
2
+ Q˙cds!efx = Q˙efx!car + Q˙efx!gas, (5.36)
onde Q˙efx!car e´ a taxa de transfereˆncia de calor entre a espira fixa e
a carcac¸a.




= Q˙ole!suc + Q˙ole!car, (5.37)
onde Q˙exo e´ a perda mecaˆnica no eixo do motor. Conforme pode ser
observado pelas Equac¸o˜es 5.32, 5.36 e 5.37, no MGRT a dissipac¸a˜o de
energia por perda mecaˆnica e´ fracionada entre o frame, a espira fixa e
o o´leo.
O balanc¸o de energia no motor ele´trico e´ dado por:
W˙ele   W˙mec = Q˙mot!suc + Q˙mot!car. (5.38)
Para finalizar, e´ necessa´rio um balanc¸o que integre todos os ou-
tros balanc¸os. Para tal, utilizou-se o balanc¸o de energia na carcac¸a do
compressor, dado por:
Q˙tam!car + Q˙ole!car + Q˙mot!car + Q˙efx!car
= Q˙car!amb + Q˙car!suc.
(5.39)
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As taxas de transfereˆncia de calor nas Equac¸o˜es 5.31 a 5.39 sa˜o
expressas atrave´s de coeficientes de condutaˆncia global e uma diferenc¸a
de temperatura. Neste modelo, para algumas interac¸o˜es te´rmica optou-
se por utilizar diferenc¸as de temperatura logar´ıtmicas:
Q˙mot!suc = (UA)mot!suc
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Q˙cds!efx = (UA)cds!efx







Espera-se que as diferenc¸as de temperatura me´dia logar´ıtmica ex-
primam com maior exatida˜o os fenoˆmenos f´ısicos que ocorrem no inte-
rior do compressor, ja´ que as mesmas simbolizam uma diferenc¸a me´dia
de temperatura entre o fluido sendo aquecido/resfriado e o componente
que promove o aquecimento/resfriamento. As taxas de transfereˆncia
de calor associadas a diferenc¸as de temperaturas aritme´ticas sa˜o dadas
por:
Q˙ole!car = (UA)ole!car(Tole   Tcar), (5.46)
Q˙mot!car = (UA)mot!car(Tmot   Tcar), (5.47)
Q˙tam!amb = (UA)tam!amb(Ttam   Tamb), (5.48)
Q˙tam!car = (UA)tam!car(Ttam   Tcar), (5.49)
Q˙car!amb = (UA)car!amb(Tcar   Tamb). (5.50)
No MGRT, a poteˆncia mecaˆnica e´ calculada da seguinte forma:
W˙mec = W˙pv + Q˙exc + Q˙exo + Q˙scr + Q˙esc. (5.51)






Os termos referentes a` troca de calor entre o ga´s sendo comprimido











onde Q˙cam e´ a taxa l´ıquida de transfereˆncia de calor durante o processo
de compressa˜o.
A interac¸a˜o entre os componentes no modelo global de rede te´rmica
e´ representada pela Figura 5.12. Observa-se que, em comparac¸a˜o com o
modelo global simplificado, existe uma interac¸a˜o maior entre os diversos
componentes do compressor, introduzindo assim mais representac¸a˜o




Tent Tsuc Tdes Tsai
Tampa
Frame Espira fixa
Figura 5.12 – Relac¸a˜o entre componentes no modelo global de rede te´rmica.
5.4.2 Balanc¸o te´rmico
Da forma similar ao procedimento adotado no MGS, a distribuic¸a˜o
de temperatura do compressor medida experimentalmente e apresen-
tada no cap´ıtulo 4 foi utilizada para calcular os coeficientes de con-
dutaˆncia global referentes ao MGRT.
Duas temperaturas necessa´rias para calibrac¸a˜o na˜o foram medidas
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ou obtidas numericamente. A temperatura da espira fixa foi deter-
minada utilizando a me´dia aritme´tica entre a menor temperatura e a
maior temperatura da espira fixa, segundo os limites deduzidos a par-
tir do trabalho de Jang e Jeong (2006). A temperatura do frame foi
calculada atrave´s da me´dia entre a temperatura da espira fixa e a tem-
peratura do o´leo presente no ca´rter.
Substituindo as expresso˜es que representam a troca de energia en-
tre dois componentes nos balanc¸os te´rmicos onde estas equac¸o˜es sa˜o
necessa´rias, obte´m-se um sistema com 8 equac¸o˜es, composto pelos ba-
lanc¸os no ambiente de succ¸a˜o (Equac¸a˜o 5.31), no frame (Equac¸a˜o 5.32),
no ambiente de descarga (Equac¸a˜o 5.34), na tampa (Equac¸a˜o 5.35) na
espira fixa (Equac¸a˜o 5.36), no o´leo (Equac¸a˜o 5.37), no motor (Equac¸a˜o
5.38) e na carcac¸a do compressor (Equac¸a˜o 5.39). No entanto, nas
equac¸o˜es citadas existem 12 coeficientes de condutaˆncia global a ser
calculados. Desta forma, sa˜o necessa´rias 4 equac¸o˜es para o fechamento
do problema.
As equac¸o˜es necessa´rias caracterizam a quantidade de calor que de-
terminados componentes trocam com cada um dos componentes com
o quais interagem termicamente. No caso do motor ele´trico (Equac¸a˜o
5.38), por exemplo, e´ necessa´ria um equac¸a˜o auxiliar para determinar,
da quantidade total de calor dissipada pelo motor ele´trico, que par-
cela e´ transferida para o ga´s de succ¸a˜o e que parcela e´ trocada com a
carcac¸a. Estas equac¸o˜es auxiliares que determinam as frac¸o˜es de calor
sa˜o tambe´m necessa´rias para o o´leo, para o ga´s no ambiente de descarga
e para a tampa.
No que diz respeito a`s frac¸o˜es de calor no motor, considerou-se que
30% do calor do motor e´ enviado para o ga´s de succ¸a˜o na rotac¸a˜o de
10000 rpm, e 40% de calor para o ga´s de succ¸a˜o na rotac¸a˜o de 8000
rpm, sendo o restante direcionado a` carcac¸a. Estas frac¸o˜es foram de-
terminadas considerando-se as a´reas de interac¸a˜o entre o motor e os
componentes e atrave´s de testes preliminares do modelo de simulac¸a˜o
te´rmica. A variac¸a˜o deste coeficiente influencia de forma direta os co-
eficientes de condutaˆncia global relacionados com o motor.
As frac¸o˜es a serem utilizadas no o´leo mostraram-se um problema
de dif´ıcil ajuste, visto que a simulac¸a˜o te´rmica com curvas ajustadas
de coeficientes de condutaˆncia global se mostrou bastante sens´ıvel a`s
frac¸o˜es de calor adotadas no procedimento de balanc¸o te´rmco. Para
calibrar o modelo, foram utilizados frac¸o˜es entre 50 e 60% em direc¸a˜o
a` succ¸a˜o para 8000 rpm, e entre 25 e 30% em direc¸a˜o a` succ¸a˜o para a
rotac¸a˜o de 10000 rpm, sendo o restante direcionado a` carcac¸a.
No que se refere a` tampa do compressor, a mesma esta´ sujeita
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a uma troca de calor com o ambiente externo, representada atrave´s
um coeficiente convectivo de transfereˆncia de calor. Este coeficiente,
ja´ avaliado no modelo de escoamento simplificado, e´ da ordem de 20
W/m2K. Com base nesse dado, definiu-se que 40% do calor absorvido
pela tampa e´ perdido atrave´s da carcac¸a, ao passo que os outros 60%
sa˜o trocados com a regia˜o da carcac¸a inferior.
Em relac¸a˜o a`s frac¸o˜es de calor no ambiente de descarga, utilizou-
se simulac¸o˜es CFD, apresentadas de forma sucinta no apeˆndice A da
presente dissertac¸a˜o. A simulac¸a˜o permitiu obter a variac¸a˜o de tem-
peratura entre o orif´ıcio de descarga do compressor e o passador de
descarga, ale´m de fornecer dados relacionados a`s taxas de transfereˆncia
de calor envolvidas. Ale´m de dar mais seguranc¸a em relac¸a˜o aos dados
de temperatura de descarga obtidos numericamente, a simulac¸a˜o permi-
tiu analisar a quantidade de energia que flui para as diversas paredes da
caˆmara de descarga, nas diferentes condic¸o˜es de operac¸a˜o. Observou-se
que cerca de 30% do calor perdido pelo ga´s no ambiente de descarga
flui em direc¸a˜o a` base da espira fixa, ao passo que cerca de 70% da
energia e´ absorvida pela lateral e topo da tampa.
Tirando o ambiente de descarga, uma ana´lise mais profunda seria
necessa´ria para se estipular com mais seguranc¸a as frac¸o˜es de calor
no interior de cada um dos componentes. No entanto, esta ana´lise
mais criteriosa foge do escopo do presente trabalho, pelo que os valores
dispostos acima se mostram satisfato´rios por permitirem uma ana´lise
do desempenho do modelo.
Da mesma maneira que foi feito para o modelo global simplificado,
os coeficientes de condutaˆncia global foram calculados e posteriormente
parte deles (ARI-F, ARI-C e ARI-A) foi utilizada para ajustar uma
curva em func¸a˜o da rotac¸a˜o e da raza˜o de pressa˜o.
5.4.3 Simulac¸a˜o te´rmica e validac¸a˜o
O procedimento de simulac¸a˜o te´rmica diz respeito a` obtenc¸a˜o da
distribuic¸a˜o de temperatura temperatura atrave´s dos coeficientes de
condutaˆncia global previamente calculados. No caso do modelo em
ana´lise, tem-se 9 inco´gnitas de temperatura, a saber: temperatura de
succ¸a˜o (Tsuc), a temperatura de descarga (Tdes), a temperatura de
sa´ıda do ga´s (Tsai), a temperatura do frame (Tfra), a temperatura re-
presentativa da espira fixa (Tefx), a temperatura da tampa (Ttam), a
temperatura da carcac¸a (Tcar), a temperatura do o´leo (Tole) e a tempe-
ratura do motor (Tmot). O sistema a ser resolvido e´ dado pelas equac¸o˜es
5.31 a 5.39.
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O processo de simulac¸a˜o do campo de temperatura, os paraˆmetros
de entrada e os modelos de perda ele´trica e mecaˆnica (Apeˆndice B.3.1)
utilizados sa˜o similares ao processo previamente descrito para o mo-
delo global simplificado. No que diz respeito a` soluc¸a˜o do sistema na˜o
linear, apesar da complexidade matema´tica um pouco maior, principal-
mente no que diz respeito a` obtenc¸a˜o das derivadas necessa´rias para a
resoluc¸a˜o do sistema na˜o linear (PRESS et al., 2007), na˜o foram encon-
tradas dificuldades de convergeˆncia. O processo de acoplamento com o
modelo de simulac¸a˜o do processo de compressa˜o e´ similar aos modelos
previamente descritos, e pode ser consultado na Figura 5.4.
Tabela 5.4 – Comparac¸a˜o dos resultados do MGRT com os dados de cali-
brac¸a˜o para condic¸a˜o ARI-B.
Velocidade Tempera Exp. UAs calibrados UAs ajustados
-turas [ C] [ C] [ C]
Tsuc 43.2 43.3 42.5
Tdes 105.3 105.3 104.5
Tsai 95.2 95.3 95.0
Tole 55.1 55.1 54.0
8000 rpm Tmot 52.6 52.7 50.9
Tcar 45.9 46.0 44.6
Tfra 65.9 66.4 67.6
Tefx 76.7 77.1 76.7
Ttam 72.6 72.6 71.5
Tsuc 42.4 42.6 42.6
Tdes 105.3 105.3 105.3
Tsai 97.1 97.1 97.6
Tole 56.9 57.1 56.0
10000 rpm Tmot 53.5 53.6 53.6
Tcar 46.8 47.0 46.1
Tfra 66.6 67.6 66.4
Tefx 76.3 77.1 77.8
Ttam 73.9 74.0 73.9
A comparac¸a˜o entre os dados de calibrac¸a˜o e os obtidos no MGRT
sa˜o apresentados na Tabela 5.4 para a condic¸a˜o ARI-B. Observa-se
que os resultados sa˜o novamente bastante pro´ximos, provando o be-
nef´ıcio de se utilizar as curvas ajustadas neste condic¸a˜o. De forma
similar ao MGS, diferenc¸as significativas foram novamente encontradas
nas condic¸o˜es ARI-D e ARI-G (Apeˆndice B.3.2), demonstrando assim
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que a simulac¸a˜o te´rmica utilizando o procedimento de ajuste de curvas
para os coeficientes de condutaˆncia global so´ apresenta bons resulta-
dos se a simulac¸a˜o te´rmica for realizada na mesma temperatura de
evaporac¸a˜o.
5.5 Resultados
Nesta sec¸a˜o sa˜o comparados os resultados obtidos pelo modelo de
escoamento simplificado, global simplificado e global de rede te´rmica.
No que diz respeito a` temperatura de succ¸a˜o os resultados obtidos pelos
3 modelos sa˜o comparados. Em relac¸a˜o a`s demais temperaturas, apenas
os modelos globais sa˜o analisados. Os resultados sa˜o comparados na
condic¸a˜o de temperatura de evaporac¸a˜o de 7,2  C e uma temperatura
de entrada no compressor de 18,3  C. Em todos os casos, a temperatura
ambiente e´ de 35  C.
Em todos os modelos, foram utilizados os modelos simplificados de
perda mecaˆnica e ele´trica dispostos no apeˆndice B.3.1. Para representar
as perdas mecaˆnicas, foram utilizados fatores de atrito correspondentes
a`s medias dos valores referentes aos testes 9 a 16. Nos modelos glo-
bais os coeficientes de condutaˆncia global foram calculados atrave´s das
curvas ajustadas.
5.5.1 Temperatura de succ¸a˜o
Nos treˆs modelos, e´ poss´ıvel observar que nas rotac¸o˜es mais baixas
ocorre um aumento maior da temperatura de succ¸a˜o a` medida que a
raza˜o de pressa˜o aumenta. Isto acontece pois com o aumento da raza˜o
de pressa˜o existe uma diminuic¸a˜o mais efetiva da vaza˜o ma´ssica nas
rotac¸o˜es mais baixas, que esta´ associada a uma maior influeˆncia dos
vazamentos para estas velocidades. Nestas condic¸o˜es de alta raza˜o de
pressa˜o e vaza˜o ma´ssica mais reduzida, os vazamentos tendem a aumen-
tar significativamente a temperatura de descarga. Conforme ja´ discu-
tido, a temperatura no ambiente de descarga do compressor tem uma
grande influeˆncia sobre a temperatura de succ¸a˜o. Em outras palavras,
o compressor como um todo fica mais quente quando opera em uma
condic¸a˜o de elevada raza˜o de pressa˜o e baixa rotac¸a˜o. Ja´ em razo˜es de
pressa˜o menores, e´ interessante que o compressor funcione nas rotac¸o˜es
mais baixas, visto que nestas condic¸o˜es os vazamentos possuem um
impacto menor.
Dos treˆs modelos, o MGS (Figura 5.14) e´ o que apresenta a variac¸a˜o
de temperatura entre as razo˜es de pressa˜o extremas mais pro´xima ao























Figura 5.13 – MES: variac¸a˜o da temperatura de succ¸a˜o com a temperatura
de condensac¸a˜o para temperatura de evaporac¸a˜o de 7,2  C.
observado nas medic¸o˜es efetuadas neste trabalho. O MGRT, apesar
de estar mais pro´ximo da realidade f´ısica da troca de energia no in-
terior do compressor, apresenta certos problemas, principalmente nas
condic¸o˜es de baixa temperatura de condensac¸a˜o (Figura 5.15). Em
func¸a˜o da utilizac¸a˜o de fatores de atrito me´dios na simulac¸a˜o, nes-
tas condic¸o˜es a eficieˆncia mecaˆnica do compressor obtida a partir do
modelo descrito na apeˆndice B.3.1 e´ ligeiramente menor do que a utili-
zada durante o processo de calibrac¸a˜o (apeˆndice B.1). Como o MGRT
e´ extremamente sens´ıvel a`s variac¸o˜es de eficieˆncia mecaˆnica, mais do
que a`s de eficieˆncia ele´trica, observa-se uma reduc¸a˜o na˜o ta˜o efetiva
da temperatura de succ¸a˜o na condic¸a˜o de baixa raza˜o de pressa˜o. Na
condic¸a˜o de alta raza˜o de pressa˜o na˜o se nota um aumento ta˜o efetivo
quanto o observado no modelo global, tambe´m em func¸a˜o da utilizac¸a˜o
de fatores de atrito me´dios. Para o MES (Figura 5.13), encontram-se
tambe´m alguns problemas nas condic¸o˜es de baixa temperatura de con-
densac¸a˜o. Nestas condic¸o˜es de operac¸a˜o, o coeficiente de transfereˆncia
de calor para o ambiente de succ¸a˜o e´ muito baixo e, desta forma, a
temperatura de succ¸a˜o na˜o atinge o valor esperado. Por outro lado,
























Figura 5.14 – MGS: variac¸a˜o da temperatura de succ¸a˜o com a temperatura
de condensac¸a˜o para temperatura de evaporac¸a˜o de 7,2  C.
de calor no ambiente de descarga, que por ter um n´ıvel reduzido para
aquela condic¸a˜o, na˜o promove a transfereˆncia de calor entre o ambiente
de descarga e a superf´ıcie fict´ıcia que seria necessa´ria para que a tem-
peratura de succ¸a˜o na˜o tivesse uma reduc¸a˜o ta˜o efetiva. Isto da´ uma
indicac¸a˜o que diferentes correlac¸o˜es para outros geometrias deveriam
ser testadas, de modo a avaliar qual delas seria a mais indicada em
diversas condic¸o˜es de rotac¸a˜o e raza˜o de pressa˜o.
No modelo de rede te´rmica, em func¸a˜o da separac¸a˜o do compres-
sor em mais componentes, pode-se avaliar quais sa˜o as diferentes con-
tribuic¸o˜es para o superaquecimento do ga´s de succ¸a˜o. A maior parte
da energia te´rmica responsa´vel pelo superaquecimento do ga´s de succ¸a˜o
vem da carcac¸a (cerca de 62%), seguido pelo frame do compressor (com
cerca de 24%). Os componentes que menos contribuem diretamente
para o superaquecimento sa˜o o o´leo (cerca de 8%) e o motor (cerca de
5%). Estas porcentagens pouco variam com a raza˜o de pressa˜o. No
entanto, e´ de salientar que estas porcentagens apenas se referem a` in-
flueˆncia direta destes componentes. A carcac¸a, por exemplo, recebe
energia do o´leo, do motor e do ambiente de descarga. Desta maneira,
tem-se um efeito indireto e totalmente inter-relacionado no que diz res-























Figura 5.15 –MGRT: variac¸a˜o da temperatura de succ¸a˜o com a temperatura
de condensac¸a˜o para temperatura de evaporac¸a˜o de 7,2  C.
peito ao superaquecimento do ga´s de succ¸a˜o no interior do compressor.
5.5.2 Demais temperaturas
As temperaturas dos demais componentes do compressor sa˜o tambe´m
um importante ponto de ana´lise. Para o o´leo, por exemplo, tempera-
turas elevadas sa˜o interessantes, pois reduzem a viscosidade do lubrifi-
cante e, desta forma, tem-se reduc¸a˜o nas perdas mecaˆnicas. No entanto,
se a temperatura for muito elevada, pode-se ter decomposic¸a˜o do o´leo
lubrificante. No que diz respeito ao motor, temperaturas demasiada-
mente elevadas podem originar a falha do componente em func¸a˜o da
deteriorac¸a˜o dos isolantes de resina. Ja´ em relac¸a˜o a` carcac¸a, normas
determinam as temperaturas ma´ximas admitidas para a carcac¸a du-
rante o funcionamento do compressor. Dessa forma, esta temperatura
deve tambe´m ser conhecida e controlada.
A primeira temperatura a ser analisada e´ a temperatura de des-
carga. Na Figura 5.16 sa˜o apresentados os resultados obtidos pelos
dois modelos globais. Observa-se que existe consisteˆncia nos resultados,
















































Figura 5.16 – Variac¸a˜o da temperatura de descarga com a temperatura de
condensac¸a˜o para temperatura de evaporac¸a˜o de 7,2  C.
ores para as maiores rotac¸o˜es em baixas temperaturas de condensac¸a˜o,
ao passo que nas condic¸o˜es com elevada raza˜o de pressa˜o sa˜o as menores











































Figura 5.17 – Variac¸a˜o da temperatura do o´leo com a temperatura de con-
densac¸a˜o para temperatura de evaporac¸a˜o de 7,2  C.
No que diz respeito a` temperatura do o´leo (Figura 5.17), observa-
se que as maiores rotac¸o˜es possuem sempre temperaturas mais eleva-
das. Ainda assim, o aumento da temperatura do o´leo para as maiores
rotac¸o˜es e´ ligeiramente menor do que o que acontece para as menores
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rotac¸o˜es, a` medida que a temperatura de condensac¸a˜o aumenta. O au-
mento da temperatura do o´leo calculada pelo MGRT nas baixas razo˜es
de pressa˜o para as baixas rotac¸o˜es e´ resultado da utilizac¸a˜o dos fatores













































Figura 5.18 – Variac¸a˜o da temperatura do motor com a temperatura de
condensac¸a˜o para temperatura de evaporac¸a˜o de 7,2  C.
A variac¸a˜o da temperatura do motor em relac¸a˜o a temperatura de
condensac¸a˜o e´ apresentada na Figura 5.18. Observa-se que a mesma
e´ mais significativa do que a variac¸a˜o da temperatura do o´leo. Esta
variac¸a˜o esta´ bastante relacionada com a variac¸a˜o da temperatura de
succ¸a˜o, visto que o fluido admitido no compressor e´ utilizado para refri-
gerar o motor. Como a temperatura de succ¸a˜o aumenta com o aumento
da raza˜o de pressa˜o, e´ de se esperar que a temperatura no ambiente
interno do compressor tambe´m aumente e, com isso, o resfriamento do
motor ele´trico se torne menos eficiente. O MGS preveˆ uma aproximac¸a˜o
das temperaturas do motor para as diferentes rotac¸o˜es, nas altas razo˜es
de pressa˜o, o que vai de encontro aos resultados experimentais obtidos
e utilizados na calibrac¸a˜o. Este aspecto na˜o e´ notado no resultado ob-
tido a partir do MGRT. Esta e´ mais uma indicac¸a˜o de que o processo
de calibrac¸a˜o mais complexo do modelo de rede te´rmica pode levar a
certos desvios em relac¸a˜o ao comportamento dos dados experimentais.
Na Figura 5.19 e´ apresentada a variac¸a˜o da temperatura da carcac¸a
do compressor, obtida atrave´s do MGRT. O aumento da temperatura
da carcac¸a superior (tampa) e´ bem mais intenso do que o aumento
da temperatura da carcac¸a inferior, em func¸a˜o da forte influeˆncia da















































Figura 5.19 – MGRT: Variac¸a˜o da temperatura da carcac¸a com a tempera-
tura de condensac¸a˜o para temperatura de evaporac¸a˜o de 7,2  C.
regia˜o do pleno de succ¸a˜o, a variac¸a˜o da temperatura em func¸a˜o da
raza˜o de pressa˜o na˜o e´ ta˜o expressiva, de forma que a temperatura da

















































Figura 5.20 – MGRT: Variac¸a˜o da temperatura das regio˜es so´lidas internas
com a temperatura de condensac¸a˜o para temperatura de evaporac¸a˜o de 7,2
 C.
No que diz respeito a`s regio˜es so´lidas internas do compressor, sua
variac¸a˜o pode ser observada na Figura 5.20. Em relac¸a˜o ao frame,
observa-se que quanto menor for a rotac¸a˜o do compressor maior sera´
136 5 Modelagem da distribuic¸a˜o de temperatura
a temperatura desta regia˜o. E´ de salientar que este resultado carece
de confirmac¸a˜o experimental, e pode ser apenas consequeˆncia da extra-
polac¸a˜o matema´tica das curvas de ajuste. No que diz respeito a` espira
fixa, observa-se um comportamento similar ao observado para outros
componentes: menores razo˜es de pressa˜o implicam em maiores tempe-
raturas nas maiores rotac¸o˜es, ao passo que maiores razo˜es de pressa˜o
implicam em maiores temperaturas nas menores rotac¸o˜es.
Os modelos apresentados permitem analisar a distribuic¸a˜o de tem-
peratura do compressor para diversas rotac¸o˜es. Foi escolhida para a
ana´lise a temperatura de evaporac¸a˜o fixa de Te = 7, 2  C. De forma ge-
ral, pode-se observar que a influeˆncia dos vazamentos e´ bastante notada
nas condic¸o˜es de operac¸a˜o com baixa rotac¸a˜o e alta raza˜o de pressa˜o,
tornando interessante a operac¸a˜o em altas velocidades nestas condic¸o˜es.
Para as baixas razo˜es de pressa˜o, a operac¸a˜o em baixas velocidades e´
mais vantajosa.
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6 Modelagem da conduc¸a˜o
de calor nas espiras
Conforme discutido nos cap´ıtulos 2 e 3, a caracterizac¸a˜o da trans-
fereˆncia de calor durante o processo de compressa˜o e´ de grande im-
portaˆncia para o ca´lculo das eficieˆncias termodinaˆmicas do compressor.
Neste cap´ıtulo, e´ apresentado um modelo para o ca´lculo do perfil de
temperatura ao longo das paredes das espiras de compressores scroll. O
objetivo principal e´ verificar se o perfil linear de temperatura ao longo
do aˆngulo evolvente, usualmente adotado na literatura (JANG; JEONG,
2006), pode ser obtido atrave´s de uma abordagem simplificada. Inicial-
mente, apresenta-se a formulac¸a˜o matema´tica do problema de conduc¸a˜o
de calor nas espiras, seguida do procedimento adotado na soluc¸a˜o do
modelo. Em seguida, procede-se uma ana´lise da sensibilidade do mo-
delo em relac¸a˜o a paraˆmetros do me´todo de soluc¸a˜o. Finalmente, o
modelo e´ empregado para a soluc¸a˜o do perfil de temperatura ao longo
da espira, acoplado a um modelo de ciclo de compressa˜o (PEREIRA,
2012) e a um dos modelos te´rmicos descritos no cap´ıtulo anterior.
6.1 Formulac¸a˜o matema´tica
A equac¸a˜o diferencial que representa a conduc¸a˜o de calor em um
so´lido homogeˆneo, isotro´pico, com gerac¸a˜o de calor e assumindo con-
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e´ a difusividade te´rmica, k e´ a condutividade te´rmica, ⇢ e´ a massa
espec´ıfica e cp e´ o calor espec´ıfico do material que constitui o so´lido.
O campo de temperatura no so´lido, T (~r, t), e´ tambe´m uma func¸a˜o
da gerac¸a˜o volume´trica de calor, g(~r, t), que pode, por exemplo, ser
oriunda de uma fonte ele´trica, qu´ımica, entre outras. Em um sis-
tema cartesiano de coordenadas, desprezando o termo de gerac¸a˜o vo-
















A Equac¸a˜o 6.3 deve ser manipulada de modo a representar os efei-
tos te´rmicos analisados neste estudo, os quais sa˜o discutidos a seguir.
Condução





Figura 6.1 – Mecanismo f´ısico de transfereˆncia de calor difusiva na espira.
A Figura 6.1 ilustra a conduc¸a˜o de calor na parede da espira.
No presente trabalho, desprezaram-se variac¸o˜es de temperatura nas
direc¸o˜es transversal e radial da espira, asumindo que a variac¸a˜o mais
significativa de temperatura ocorre na direc¸a˜o longitudinal (SUNDER,
1997). Com esta considerac¸o˜es, o modelo segue uma formulac¸a˜o unidi-
mensional na direc¸a˜o longitudinal.
Para determinac¸a˜o do perfil te´rmico na parede da espira atrave´s da
Equac¸a˜o 6.3, treˆs termos de transfereˆncia de calor foram considerados.
O primeiro deles diz respeito a` interac¸a˜o convectiva entre a parede da
espira e o fluido refrigerante e sera´ discutida em detalhes na sec¸a˜o 6.2.1.
A segunda contribuic¸a˜o considerada e´ a transfereˆncia de calor por
contato (kissing heat transfer), extensivamente estudada por Sunder
(1997). Em cada aˆngulo de manivela ✓, a espira esta´ em contato com a















Figura 6.2 – Processos de transfereˆncia de calor na espira.
espira oposta em quatro pontos (Figura 6.2). Em dois destes pontos a
espira esta´ em contato com uma regia˜o de menor temperatura da espira
oposta, acontecendo o inverso nos dois outros pontos. Neste trabalho,
apenas a troca de calor entre as espiras foi considerada, sendo omitida
a gerac¸a˜o de calor por atrito no contato entre as espiras.
A terceira parcela de transfereˆncia de calor se deve ao efeito da
temperatura elevada do ga´s no ambiente de descarga. Resultados ob-
tidos por simulac¸a˜o nume´rica, cujos detalhes sa˜o dados no apeˆndice A,
mostram que cerca de 30% da energia perdida pelo ga´s no ambiente de
descarga se da´ atrave´s de transfereˆncia de calor em direc¸a˜o a` base da
espira fixa.
Na Figura 6.3 e´ apresentado um corte da parede da espira fixa, in-
dicando os processos de transfereˆncia de calor considerados na presente
abordagem. Na face superior que esta´ em contato com a base da espira
fixa, inclui-se o termo de transfereˆncia de calor referente ao ambiente
de descarga do compressor (1). Nas faces radiais do corte, modela-se a
troca convectiva de calor com o ga´s presente nas caˆmaras (2 e 3) e a
transfereˆncia de calor por contato entre as espiras (4 e 5). Os termos
citados influenciam a conduc¸a˜o de calor longitudinal (6 e 7) ao longo
da espira.
No problema em ana´lise, a escala de tempo associada a` conduc¸a˜o
de calor na espira e´ muito maior do que as escalas de tempo correspon-
dentes a`s trocas convectivas com o ga´s e pelo contato entre as espiras.








Figura 6.3 – Representac¸a˜o infinitesimal de uma porc¸a˜o da espira.
Desta forma, adotando uma formulac¸a˜o de regime quase-esta´tico e va-
riac¸a˜o de temperatura apenas na direc¸a˜o longitudinal, a equac¸a˜o 6.3

















onde Hesp e´ a altura da espira e t e´ a espessura da espira. q00sup, q00inf ,
q00int, e q00ext sa˜o, respectivamente, os fluxos de calor me´dios durante o
ciclo de compressa˜o nas superf´ıcies superior, inferior, interna e externa
da espira fixa. Em virtude do mecanismo de compressa˜o, a superf´ıcie
interna da espira fixa estara´ sempre sujeita a presso˜es e temperaturas
maiores do que a superf´ıcie externa. O procedimento matema´tico para
obter a Equac¸a˜o 6.4 a partir da Equac¸a˜o 6.3 e´ apresentado no apeˆndice
C.1. Conforme a Figura 6.3, os termos de fluxo de calor presentes na
Equac¸a˜o 6.4 sa˜o dados por:
q00sup(x) = q00cds(x), (6.5)
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q00inf (x) = 0, (6.6)
q00int(x) = q00int,kiss(x) + q00int,conv(x) (6.7)
e
q00ext(x) = q00ext,kiss(x) + q00ext,conv(x). (6.8)
Se retirados os termos referentes a` transfereˆncia de calor por con-
tato e a` interac¸a˜o com a caˆmara de descarga, a equac¸a˜o diferencial
apresentada na Equac¸a˜o 6.4 remete ao problema de transfereˆncia de
calor em uma aleta infinita, com diversas soluc¸o˜es anal´ıticas dispon´ıveis
(OZISIK, 1993). No entanto, a modelagem da transfereˆncia de calor em
aletas geralmente considera temperatura ambiente T1 constante, ao
contra´rio do que ocorre na conduc¸a˜o de calor na espira. Ale´m disso,
as soluc¸o˜es anal´ıticas referentes a aletas pressupo˜em um coeficiente de
transfereˆncia convectiva de calor, h, constante ao longo de toda a ex-
tensa˜o da aleta, ou utilizam uma expressa˜o anal´ıtica para variac¸a˜o do
mesmo ao longo do comprimento da aleta. Para a transfereˆncia de ca-
lor em espiras, a obtenc¸a˜o de expresso˜es anal´ıticas para as variac¸o˜es de
T1 e h na˜o e´ trivial.
Em func¸a˜o dos aspectos discutidos no para´grafo anterior, o em-
prego de um procedimento de soluc¸a˜o nume´rica e´ conveniente. No
presente trabalho, adotou-se o me´todo dos volumes finitos (MALISKA,
2004) em func¸a˜o de sua simplicidade de implementac¸a˜o.
6.2 Procedimento nume´rico de soluc¸a˜o
Segundo Maliska (2004), “a metodologia de volumes finitos e´ defi-
nida como todo me´todo nume´rico que, de forma a obter aproximac¸o˜es
alge´bricas de equac¸o˜es diferenciais de transporte de determinada pro-
priedade, satisfaz a conservac¸a˜o da propriedade em n´ıvel de volumes
elementares. Para isso, o domı´nio e´ divido em pequenas regio˜es do
espac¸o nos quais as equac¸o˜es diferenciais na forma conservativa sa˜o in-
tegradas no espac¸o e no tempo. Resulta desse processo, um sistema de
equac¸o˜es que e´ resolvido atrave´s de um determinado me´todo nume´rico”.
Para o problema em ana´lise, o procedimento consiste em represen-
tar a equac¸a˜o da conduc¸a˜o de calor atrave´s de balanc¸os nos volumes
finitos. Os fluxos de calor nas interfaces devera˜o ser avaliados em cada
um dos volumes, permitindo assim o ca´lculo do perfil de temperatura
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na espira.
6.2.1 Fluxos de calor
Os coeficientes convectivos instantaˆneos e a temperatura do ga´s
em cada passo de tempo, necessa´rios para o ca´lculo dos fluxos de calor
me´dios, sa˜o fornecidos pelo co´digo de simulac¸a˜o do ciclo de compressa˜o
(Cap´ıtulo 3). Ale´m destas grandezas, sa˜o tambe´m necessa´rias varia´veis
auxiliares relacionadas a` geometria das espiras. Estas permitem defi-
nir a extensa˜o das caˆmaras, o que define a influeˆncia dos coeficientes
instantaˆneos em cada passo de tempo.
O termo convectivo de fluxo de calor, que relaciona a superf´ıcie
so´lida da espira e o ga´s sendo comprimido, e´ obtido atrave´s da especi-
ficac¸a˜o de um coeficiente me´dio de transfereˆncia convectiva de calor, h,
e de uma temperatura me´dia de fluido refrigerante, T gas, que sejam re-
presentativos da troca convectiva em cada um dos volumes de controle.
Por exemplo, um volume de controle situado na extremidade perife´rica
da espira (volume de controle de succ¸a˜o, Figura 6.4) e´ exposto a uma
porc¸a˜o de fluido pertencente a uma caˆmara de succ¸a˜o a partir do aˆngulo
de o´rbita ✓ = 0 . De ✓ = 0  a ✓ = 360  a troca de calor neste volume
de controle e´ caracterizada pelo coeficiente instantaˆneo de transfereˆncia
convectiva de calor, h
0
, e pela temperatura instantaˆnea de fluido refri-
gerante, T
0
, da caˆmara de succ¸a˜o. A final da o´rbita da espira mo´vel em
✓ = 360 , a porc¸a˜o de fluido e´ deslocada na direc¸a˜o da regia˜o central
da espira, passando a pertencer a uma caˆmara de compressa˜o. A par-
tir desse momento, o volume de controle da extremidade perife´rica da
espira volta a ser exposto a uma porc¸a˜o de fluido da caˆmara de succ¸a˜o,
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(b) ✓ = 380 
Figura 6.4 – Pontos de contato e caˆmaras influenciando os volumes.
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Para o calculo de h e T em cada volume, utilizam-se os dados
geome´tricos referentes ao processo de compressa˜o. Em cada aˆngulo ✓,
os pontos de contato sobre as superf´ıcies interna e externa da espira
determinam a extensa˜o da caˆmara de fluido refrigerante em ana´lise.
Nesse ✓, os volumes de controle em contato com esta caˆmara sa˜o su-
jeitados a`s condic¸o˜es de troca convectiva instantaˆnea de calor. Este



































































Figura 6.6 – Transiente convectivo c´ıclico de um volume situado na regia˜o
central da espira.
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A Figura 6.4 permite tambe´m observar que um determinado vo-
lume de controle pode trocar calor com caˆmaras diferentes a` medida
que o eixo gira. Assim, em ✓ = 260 , o volume 1 e´ exposto na sua
face interna a uma caˆmara de succ¸a˜o e, em ✓ = 380 , esta mesma
face passa a estar em contato com fluido refrigerante sendo compri-
mido. A Figura 6.5(a) ilustra a variac¸a˜o dos coeficientes convectivos
instantaˆneos que atuam sobre a face do volume 1. Na Figura, ✓i indica
o aˆngulo de o´rbita para o qual o volume 1 comec¸a a ser exposto a uma
porc¸a˜o de fluido refrigerante. Pode-se observar na Figura 6.5(b) que a
temperatura do fluido em contato com a face interna do volume per-
manece aproximadamente constante enquanto o fluido estiver em uma
caˆmara de succ¸a˜o. Quando o volume passa a ser exposto na sua face
interna a` uma caˆmara de compressa˜o, ocorre um aumento na tempera-
tura instantaˆnea do fluido. Durante todo o processo de compressa˜o a
face externa do volume 1 estara´ sujeita a` troca de calor por convecc¸a˜o
com o ga´s na temperatura e na pressa˜o de succ¸a˜o situado em torno da
espira, no ambiente de succ¸a˜o do compressor.
A Figura 6.4 tambe´m mostra o volume 2, em contato na sua face
interna com uma caˆmara de compressa˜o em ✓ = 260  e com a caˆmara de
descarga em ✓ = 380 . O transiente convectivo referente a este volume
pode ser observado na Figura 6.6. Observa-se que a troca de calor na
face interna do volume 2 alcanc¸a valores ma´ximos de temperatura do
fluido e de coeficiente de troca convectiva no momento em que ocorre
a transic¸a˜o entre a caˆmara de compressa˜o e de descarga.
Nas Figuras 6.5 e 6.6 a linha tracejada indica o coeficiente convec-
tivo me´dio e a temperatura me´dia do fluido aos quais os volumes 1 e
2 sa˜o submetidos. A me´dia do coeficiente de troca convectica ao longo








onde ✓i representa o momento em que determinado volume de controle
so´lido da espira comec¸a a ser infleuenciado por uma caˆmara de fluido
refrigerante. A Equac¸a˜o 6.9 denota que quanto menor o incremento
 ✓, maior sera´ a precisa˜o no ca´lculo do coeficiente h para um determi-
nado volume. Testes preliminares mostraram que o incremento mı´nimo
necessa´rio para a correta soluc¸a˜o do problema de conduc¸a˜o na parede
da espira e´ maior do que o incremento necessa´rio para a soluc¸a˜o da
equac¸a˜o da energia no processo de compressa˜o.
Da mesma forma como realizado para a obtenc¸a˜o de h, a tempe-
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Tendo em conta os aspectos discutidos, os fluxos de calor con-
vectivos necessa´rios para a soluc¸a˜o da Equac¸a˜o 6.4 sa˜o modelados da
seguinte forma:
q00 int,conv(x) = hint
⇥





T (x)  T gas,ext(x)
⇤
, (6.12)
onde hint e hext sa˜o, respectivamente, os coeficientes convectivos me´dios
na face interna e externa da espira. De forma similar, T gas,int e T gas,ext
sa˜o as temperaturas do ga´s nas em contato com as faces interna e
externa da espira.
Na regia˜o perife´rica da espira, a parede externa da espira interage
com o fluido refrigerante presente no ambiente interno do compressor.
Tendo em conta a geometria do compressor em ana´lise neste trabalho,
utilizou-se uma correlac¸a˜o para escoamento laminar em dutos quadra-
dos (ver apeˆndice C.2.1) para determinar o coeficiente de troca con-
vectiva de calor nessa parede. Assim, o emprego deste coeficiente e
da temperatura do ambiente interno do compressor em torno da espira
permite calcular a troca de calor por convecc¸a˜o na face externa dos
volumes situados na regia˜o perife´rica da espira.
A modelagem da transfereˆncia de calor por contato consiste em
calcular uma temperatura na espira oposta que possa ser relacionada,
atrave´s de uma resisteˆncia te´rmica, a` temperatura de um volume de
controle na espira sendo resolvida. Neste trabalho, a modelagem e´
realizada de tal forma que cada volume de controle na espira sendo
resolvida possui apenas uma temperatura na espira oposta com a qual
ocorre interac¸a˜o te´rmica por contato. E´ de realc¸ar que esta e´ uma
abordagem extremamente simplificada do problema de contato entre
espiras, visto que na˜o leva em conta de forma expl´ıcita efeitos transi-
entes do contato, deformac¸a˜o das espiras e gerac¸a˜o de calor por atrito.
O ca´lculo da temperatura representativa na espira oposta envolve
a a´rea de contato. Para cada volume de controle situado na espira
sendo resolvida, calcula-se a a´rea de contato entre um ponto situado
neste volume e a espira oposta, no aˆngulo ✓ em que ocorre o contato.
Para caracterizar a a´rea de contato em cada aˆngulo ✓, foram utili-
zadas expresso˜es que definem uma linha de contato entre uma placa
146 6 Modelagem da conduc¸a˜o de calor nas espiras
plana e um cilindro exercendo pressa˜o sobre a placa (YOUNG; BUDY-
NAS, 2002), conforme detalhado no apeˆndice C.2.2. Com a extensa˜o
da linha de contato, pode-se enta˜o determinar quais volumes na espira
oposta influenciam o ponto em ana´lise na espira sendo resolvida. Em
seguida, e´ feita uma me´dia da temperatura de todos os volumes de
controle (da espira oposta) que passam pelo volume de controle sendo
resolvido. Este processo e´ realizado na parte interna da espira sendo
resolvida, que recebe calor por contato, e na parte externa da espira,
que cede calor por contato. Caso seja o primeiro ciclo de compressa˜o,
utiliza-se o perfil linear de temperatura para o ca´lculo da temperatura
representativa do ponto na espira oposta. Caso contra´rio, emprega-se o
perfil de temperatura calculado no ciclo de compressa˜o anterior. Desta
forma, os fluxos de calor por contato sa˜o dados por:
q00 int,kiss(x) =




T (x)  T scr,ext(x)
Rkiss
, (6.14)
onde T scr,int e T scr,int sa˜o, respectivamente, temperaturas que repre-
sentam o contato com a espira oposta na regia˜o interna e externa da
espira em ana´lise. Rkiss e´ uma resistividade te´rmica que relaciona as
espiras em contato. Sua determinac¸a˜o e´ analisada no apeˆndice C.2.2.
A interac¸a˜o da espira com a caˆmara de descarga e´ de simples im-
plementac¸a˜o. Relaciona-se a temperatura do ambiente de descarga,
calculada por um dos modelos te´rmicos descritos no cap´ıtulo anterior,
com a temperatura a ser calculada em cada um dos volumes de controle
da espira naquela regia˜o. As temperaturas sa˜o relacionadas atrave´s do
conceito de resisteˆncia te´rmica, conforme explicado no apeˆndice C.2.3.
Desta forma, o fluxo convectivo na superf´ıcie superior e´ dado por:
q00sup(x) =
Tcds   T (x)
Rcds
, (6.15)
onde Tcds e´ a temperatura no ambiente de descarga do compressor e
Rcds e´ uma resistividade te´rmica que relaciona o espira e o ambiente
de descarga.
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6.2.2 Discretizac¸a˜o da equac¸a˜o governante via vo-
lumes finitos
Para a discretizac¸a˜o da equac¸a˜o diferencial no domı´nio e´ necessa´rio
se estabelecerem as condic¸o˜es de contorno e a func¸a˜o de interpolac¸a˜o
a ser utilizada. Na extremidade da espira na regia˜o perife´rica foi utili-
zada como condic¸a˜o de contorno a convecc¸a˜o entre a face na fronteira
da malha e fluido refrigerante na temperatura de succ¸a˜o. De maneira
similar, na extremidade da espira na regia˜o central utilizou-se como
condic¸a˜o de contorno a convecc¸a˜o entre a face na fronteira e o fluido
refrigerante na temperatura de descarga. Em ambas as regio˜es, o coefi-
ciente convectivo na face limite e´ dado pela me´dia entre os coeficientes
convectivos das faces interna e externa do volume da extremidade, fa-
ces 1 e 2 para o volume na regia˜o central e faces 3 e 4 para o volume
na regia˜o perife´rica (Figura 6.7). Para caracterizar a conduc¸a˜o de calor
entre os volumes, aplicou-se uma func¸a˜o de interpolac¸a˜o de diferenc¸as
centrais. A distaˆncia entre os centros dos volumes utilizada para avaliar
os fluxos de calor por conduc¸a˜o na espira e´ baseada no comprimento
total me´dio da espira.
Condição de contorno de descarga
Espira
fixa
Faces 1 e 2 Condição de contorno sucção







Figura 6.7 – Representac¸a˜o da malha e das condic¸o˜es de contorno na dis-
cretizac¸a˜o espacial do problema de conduc¸a˜o nas espiras.
Na Figura 6.7 sa˜o ilustrados alguns volumes de controle que de-
finem a malha. A malha utilizada na discretizac¸a˜o da equac¸a˜o gover-
nante e´ uniforme ao longo do comprimento da espira. E´ importante
salientar que, em func¸a˜o da relac¸a˜o na˜o linear entre o comprimento da
espira e ao aˆngulo evolvente ', a malha na˜o e´ uniforme em relac¸a˜o a
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'. Ale´m disto, e´ tambe´m importante ressaltar o fato de que as a´reas
das superf´ıcies interna e externa dos volumes sa˜o diferentes, ou seja, o
efeito da curvatura da espira e´ levado em considerac¸a˜o.
A discretizac¸a˜o da equac¸a˜o diferencial pelo me´todo de volumes
finitos origina uma equac¸a˜o alge´brica para cada um dos volumes, com
a seguinte forma geral:
APTP = AeTE +AwTW +BP , (6.16)
onde AP e´ coeficiente central do volume, Ae e Aw sa˜o os coeficientes
que ponderam a influeˆncia dos volumes vizinhos, TP e´ a temperatura
do volume, TE e TW sa˜o as temperaturas dos volumes vizinhos e BP
e´ o termo fonte da equac¸a˜o. O sistema linear formado pelas equac¸o˜es
alge´bricas de todos os volumes tem a forma:
[A][T]=B, (6.17)
e sua soluc¸a˜o permite o ca´lculo da temperatura em cada um dos volu-
mes. A discretizac¸a˜o da Equac¸a˜o 6.4 e a obtenc¸a˜o dos coeficientes AP ,
Ae e Aw, e do termo fonte BP e´ bastante simples para um problema
de conduc¸a˜o unidimensional em regime estaciona´rio. Os coeficientes
AP , Ae e Aw sa˜o apresentados no apeˆndice C.3, tanto para os volu-
mes internos quanto para os volumes da fronteira. O sistema linear
formado pela matriz dos coeficientes e pelo vetor dos termos fonte foi
resolvido diretamente pelo me´todo TDMA (MALISKA, 2004) com um
custo computacional bastante reduzido. Em computador equipado com
um processador Intel Core i7 950 @ 3.07 GHz, memo´ria RAM de 16GB
e sistema operacional Windows 7 Ultimate, a obtenc¸a˜o das condic¸o˜es
de contorno e soluc¸a˜o do sistema linear demora menos de 10 segundos.
6.2.3 Procedimento de soluc¸a˜o
O procedimento de soluc¸a˜o d consiste na especificac¸a˜o das condic¸o˜es
de contorno, na soluc¸a˜o do problema de conduc¸a˜o via volumes finitos e
na obtenc¸a˜o de um campo de temperatura que sera´ utilizado no modelo
de simulac¸a˜o do processo de compressa˜o (Figura 6.8). Os aspectos refe-
rentes aos dois primeiros aspectos do procedimento ja´ foram discutidos.
Em func¸a˜o do me´todo de soluc¸a˜o do modelo de simulac¸a˜o do processo
de compressa˜o, deve-se calcular um valor representativo da tempera-
tura da espira para cada aˆngulo ✓, a partir de um perfil de temperatura
T = T (') da soluc¸a˜o da conduc¸a˜o de calor na espira.
O ca´lculo da temperatura representativa nas laterais da uma caˆmara
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onde Text(✓) e´ a temperatura na lateral externa de uma caˆmara, corres-
pondente a uma superf´ıcie interna da espira, limitada pelos pontos de
contato 'i1 e 'i2, enquanto que Tint(✓) e´ a temperatura na lateral in-
terna de uma caˆmara, referente a` superf´ıcie externa da espira, limitada
pelos pontos de contato 'o1 e 'o2. O raio de c´ırculo de base e´ denotado
por a. No que diz respeito a` temperatura me´dia da base, adota-se a
seguinte aproximac¸a˜o:
Tbase(✓) =
T ['i1(✓)] + T ['i2(✓)]
2
. (6.20)
Embora a expressa˜o na Equac¸a˜o 6.20 seja uma simplificac¸a˜o do
ca´lculo da temperatura da base, a mesma permite a obtenc¸a˜o de resul-
tados pro´ximos dos obtidos numericamente (PEREIRA, 2012).
6.3 Ana´lise de sensibilidade
Nesta sec¸a˜o e´ analisada a sensibilidade dos resultados do modelo
desenvolvido em relac¸a˜o aos principais paraˆmetros de simulac¸a˜o. As
ana´lises sa˜o apresentadas variando-se um dos paraˆmetros de cada vez.
A condic¸a˜o de operac¸a˜o escolhida para a ana´lise de sensibilidade e´
a ARI-A, velocidade do compressor de 10000 rpm e temperatura de
succ¸a˜o constante de 44,5 C. A espira do compressor em ana´lise neste
trabalho e´ feita de ferro fundido (k = 80 W/mK).
A ana´lise de sensibilidade e´ apresentada tendo em conta a condic¸a˜o
padra˜o, sem transfereˆncia de calor por contato, e a condic¸a˜o com trans-
fereˆncia de calor por contato. Em ambas o fluxo de calor do ambiente de
descarga na˜o e´ considerado, excepto na ana´lise da sensibilidade do per-
fil te´rmico em relac¸a˜o a este fluxo de calor. O perfil te´rmico na parede
da espira e´ apresentado em func¸a˜o do aˆngulo evolvente adimensional
('/'f ) no centro da espessura da espira.
6.3.1 Discretizac¸a˜o espacial
A Figura 6.9 apresenta a variac¸a˜o do perfil de temperatura na pa-
rede da espira em relac¸a˜o ao nu´mero de volumes finitos utilizados na
discretizac¸a˜o espacial da equac¸a˜o governante, com e sem a inclusa˜o da
transfereˆncia de calor por contato. Pequenas diferenc¸as sa˜o encontradas
apenas na regia˜o central da espira, que corresponde aos aˆngulos evol-
ventes adimensionais ('/'f ) pro´ximos de zero. Observa-se que estas
diferenc¸as sa˜o praticamente eliminadas quando um nu´mero de volumes
maior do que 4000 e´ empregado. Assim, este nu´mero de volumes (4000)







































N. de volumes =
(b) Com Kissing
Figura 6.9 – Testes de refino de malha: (a) para a condic¸a˜o padra˜o e (b)
considerando a transfereˆncia de calor por contato.
foi adotado na obtenc¸a˜o dos demais resultados deste trabalho.
A Figura 6.9 permite ainda observar a diferenc¸a encontrada no
formato do perfil quando a transfereˆncia de calor por contato e´ consi-
derada. Esta diferenc¸a consiste no aumento da temperatura da espira
na regia˜o perife´rica, caracterizada por uma regia˜o de pontos quentes,
conforme ja´ havia sido observado na literatura (JANG; JEONG, 1999).
Este aumento de temperatura na regia˜o externa esta´ associado a` inca-
pacidade da regia˜o perife´rica da espira em fornecer calor por contato
tambe´m na sua face externa, visto que esta u´ltima esta´ em contato com
o pleno de succ¸a˜o.
6.3.2 Coeficientes de troca convectiva do processo
de compressa˜o
Os coeficientes instantaˆneos de transfereˆncia convectiva de calor
relativos ao processo de compressa˜o sa˜o calculados atrave´s das cor-
relac¸o˜es propostas por Pereira (2012). Assim, e´ interessante analisar
a sensibilidade dos resultados do perfil de temperatura na parede da
espira em relac¸a˜o a` variac¸a˜o desses coeficientes. Conforme mostram as
Figuras 6.10 e 6.11, a sensibilidade dos resultados em relac¸ao a este
para˜metro e´ maior na regia˜o central da espira. Observa-se tambe´m
que os resultados na regia˜o perife´rica da espira sa˜o pouco sens´ıveis a`
variac¸a˜o desses coeficientes quando a transfereˆncia de calor por contato
na˜o e´ considerada.




















h = h x




















h = h x
Figura 6.11 – Influeˆncia da variac¸a˜o h para a condic¸a˜o com Kissing.
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6.3.3 Demais coeficientes convectivos
No ca´lculo do perfil te´rmico da espira existem coeficientes de troca
convectiva de calor que podem ser bastante influentes na soluc¸a˜o do
problema. Entre estes, destacam-se o coeficiente do ambiente de succ¸a˜o,
na regia˜o externa da regia˜o perife´rica da espira, e os coeficientes que
representam as condic¸o˜es de contorno nas duas extremidades da espira.
A Figura 6.12 demonstra que a influeˆncia da variac¸a˜o do coeficiente
convectivo referente a` condic¸a˜o de contorno do volume mais perife´rico
e´ reduzida. Para que existisse uma diferenc¸a vis´ıvel nesta regia˜o da
espira, seria necessa´rio um coeficiente convectivo muitas vezes maior.
Pode-se enta˜o afirmar que, na regia˜o externa da espira, a tempera-
tura do ga´s e´ o paraˆmetro fundamental para determinac¸a˜o do perfil na































h = h x
(b) Com Kissing
Figura 6.12 – Influeˆncia da condic¸a˜o convectiva de contorno no volume
extremo na succ¸a˜o: (a) para a condic¸a˜o padra˜o e (b) considerando a trans-
fereˆncia de calor por contato.
A influeˆncia da condic¸a˜o de contorno convectiva no volume mais
central sobre o perfil de temperatura na espira e´ apresentada na Fi-
gura 6.13. O efeito da variac¸a˜o da condic¸a˜o de contorno da regia˜o de
descarga sobre o perfil na regia˜o central da espira e´ ligeiramente maior
do que o efeito da variac¸a˜o da condic¸a˜o de contorno de succ¸a˜o sobre
o perfil na regia˜o perife´rica da espira. Em func¸a˜o disto, um estudo
mais aprofundado sobre a validade da condic¸a˜o de contorno na regia˜o
de descarga e´ recomenda´vel.
Ale´m das condic¸o˜es de troca convectiva de calor discutidas acima,



































h = h x
(b) Com Kissing
Figura 6.13 – Influeˆncia da condic¸a˜o convectiva de contorno no volume
extremo na descarga: (a) para a condic¸a˜o padra˜o e (b) considerando a trans-

































h = h x
(b) Com Kissing
Figura 6.14 – Influeˆncia da condic¸a˜o convectiva de contorno em relac¸a˜o ao
pleno de succ¸a˜o: (a) para a condic¸a˜o padra˜o e (b) considerando a trans-
fereˆncia de calor por contato.
menciona-se tambe´m a interac¸a˜o da regia˜o perife´rica externa da espira
com o ambiente de succ¸a˜o. Conforme discutido anteriormente, o coefi-
ciente convectivo de transfereˆncia de calor foi calculado a partir de uma
correlac¸a˜o para escoamento laminar em uma tubulac¸a˜o retangular. Na
ana´lise de sensibilidade, o coeficiente foi variado do seu valor refereˆncia
(6,5 W/m2K) ate´ valores que seriam encontrados em escoamentos tur-
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bulentos neste tipo de canal. E´ importante frisar que as caracter´ısticas
construtivas do compressor em ana´lise apontam para uma quase es-
tagnac¸a˜o do escoamento de ga´s nessa regia˜o, esperando-se assim um
coeficiente bastante reduzido.
A Figura 6.14 mostra que a influeˆncia do coeficiente relacionado
ao pleno de succ¸a˜o e´ ligeiramente maior quando se considera a trans-
fereˆncia de calor por contato. No entanto, mesmo aumentando bastante
este coeficiente, na˜o existe uma reduc¸a˜o ta˜o efetiva do perfil de tem-
peratura nesta regia˜o. Isto acontece pois a temperatura do ga´s nessa
regia˜o do pleno de succ¸a˜o na˜o e´ muito diferente da temperatura da es-
pira na regia˜o perife´rica. Caso houvesse um gradiente de temperatura
maior entre a parede e o ga´s naquela regia˜o, provavelmente haveria uma
reduc¸a˜o de temperatura na regia˜o mais perife´rica da espira, originado
um aumento da eficieˆncia termodinaˆmica do compressor.









































h = h x
(b) Com Kissing
Figura 6.15 – Influeˆncia da interac¸a˜o com o ambiente de descarga: (a) para
a condic¸a˜o padra˜o e (b) considerando a transfereˆncia de calor por contato.
A ana´lise de sensibilidade do modelo em relac¸a˜o a` energia vinda
do ambiente de descarga e´ apresentada na Figura 6.15, e foi realizada
atrave´s da variac¸a˜o do coeficiente convectivo no ambiente de descarga.
Este coeficiente representa a maior parcela da resisteˆncia te´rmica entre
o ambiente de descarga e a parede da espira, conforme disposto no
apeˆndice C.2.3. Como refereˆncia, a ana´lise de sensibilidade usou um
coeficiente convectivo igual 100 W/m2K entre a o ga´s no ambiente
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de descarga e a base da espira fixa. Em ambas as implementac¸o˜es,
com e sem kissing, observa-se que o calor do ambiente de descarga do
compressor tem um impacto sobre os n´ıveis de temperatura do perfil,
embora o formato da curva permanec¸a basicamente o mesmo.
6.3.5 Resistividade te´rmica de contato
A resistividade te´rmica de contato constitui a maior parcela da re-
sistividade te´rmica total entre as espiras durante o contato. De forma
a analisar a alterac¸a˜o do perfil te´rmico na espira com a variac¸a˜o desta
resistividade, seu valor foi variado em torno de um valor base de 10 4
m2K/W (KNEER; FIEBERG, ). Na Figura 6.16, pode-se observar que a
reduc¸a˜o da resistividade te´rmica de contato pouco altera perfil de tem-
peratura. Uma reduc¸a˜o deste valor poderia ocorrer devido a` presenc¸a
de um filme de o´leo na interface, o qual intensificaria a transfereˆncia
de calor. Por outro lado, o aumento da resistividade poderia aconte-
cer pela presenc¸a de um fluido pouco condutivo na interface entre as
duas espiras como, por exemplo, o ga´s refrigerante. Neste caso, a con-
dutaˆncia te´rmica entre as duas espiras seria minimizada e o perfil de
temperatura se assemelharia a`quele observado quando na˜o se considera




















Rcontato = Rcontato x
Figura 6.16 – Influeˆncia da variac¸a˜o da resistividade te´rmica de contato.
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6.4 Resultados
Nesta sec¸a˜o sa˜o apresentados os resultados obtidos utilizando o
modelo integrado de simulac¸a˜o em diferentes condic¸o˜es de operac¸a˜o
compressor. Assim, o desempenho termodinaˆmico do compressor pode
ser avaliado tendo em conta o processo de compressa˜o, o perfil de tem-
peratura nas espiras e a distribuic¸a˜o de temperatura do compressor.













Figura 6.17 – Fluxograma de funcionamento dos modelos acoplados
Conforme ja´ discutido, os dados calculados pelo modelo de si-
mulac¸a˜o do processo de compressa˜o sa˜o necessa´rios na soluc¸a˜o dos mo-
delos te´rmicos do compressor e do modelo de conduc¸a˜o de calor na
parede da espira. O inverso tambe´m e´ verdadeiro, ja´ que os resultados
dos modelos te´rmicos e de conduc¸a˜o sa˜o utilizados na convergeˆncia do
modelo de ciclo de compressa˜o. Desta forma, a temperatura de succ¸a˜o
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e´ atualizada no final de cada ciclo de compressa˜o por um dos modelos
te´rmicos descritos no Cap´ıtulo 5. No final de cada ciclo, sa˜o tambe´m
enviados ao modelo de conduc¸a˜o nas espiras os dados necessa´rios para
ca´lculo e atualizac¸a˜o do perfil de temperatura nas espiras.
Conforme ilustrado na Figura 6.17, os ciclos de compressa˜o sa˜o
simulados consecutivamente, ate´ que se atinja a convergeˆncia desejada.
O ciclo de compressa˜o e´ inicialmente simulado sem subs´ıdios dos mode-
los te´rmicos, utilizando-se uma temperatura de succ¸a˜o arbitra´ria e um
perfil de temperatura linear nas espiras. No final da simulac¸a˜o do pri-
meiro ciclo de compressa˜o, os valores calculados sa˜o enviados ao modelo
de previsa˜o da distribuic¸a˜o de temperatura e ao modelo de conduc¸a˜o
nas espiras. Desta forma, as temperaturas de interesse em diferentes
pontos do compressor e o perfil de temperatura nas espiras sa˜o calcu-
lados e atualizados. Um novo ciclo de compressa˜o e´ enta˜o simulado,
utilizando os dados de temperatura obtidos dos modelos te´rmicos. Este
procedimento de soluc¸a˜o e´ repetido ate´ que se atinja a convergeˆncia.
6.4.2 Temperatura e fluxo de calor
Em func¸a˜o da sua versatilidade, o modelo de escoamento simplifi-
cado foi adotado para analisar os perfis te´rmicos da espira em diferentes
temperaturas de evaporac¸a˜o e condensac¸a˜o. Os perfis de temperatura
na espira apresentados em seguida foram obtidos utilizando os seguintes
paraˆmetros:
Condic¸a˜o de contorno de troca convectiva de calor baseada nos
coeficientes me´dios dos volumes extremos;
Troca convectiva de calor com o pleno de succ¸a˜o utilizando cor-
relac¸a˜o para escoamento laminar;
Transfereˆncia de calor por contato com uma resistividade te´rmica
de contato de 10 4 m2K/W;
Influeˆncia da caˆmara de descarga, caracterizada por coeficiente de
troca de calor por convecc¸a˜o h = 200 W/m2K. Este coeficiente
faz com que 20 a 30% do calor fornecido a` base da espira fixa pela
caˆmara de descarga va´ efetivamente para as espiras.
Na Figura 6.18 observa-se que, na condic¸a˜o ARI-A, diferenc¸as entre
os perfis te´rmicos na parede da espira para as diferentes rotac¸o˜es na˜o
sa˜o muito percept´ıveis. Apenas na regia˜o perife´rica da espira, notam-se










































Figura 6.19 – Perfil te´rmico na parede da espira para diferentes rotac¸o˜es na
condic¸a˜o ARI-D.
160 6 Modelagem da conduc¸a˜o de calor nas espiras
acontece o contra´rio, pois a temperatura de descarga aumenta com o
aumento da velocidade de operac¸a˜o. Para a condic¸a˜o ARI-D (Figura
6.19), nota-se que as rotac¸o˜es mais elevadas esta˜o sempre associadas
a perfis de temperatura com n´ıveis mais elevados. Esta diferenc¸a esta´
associada ao fato de que na condic¸a˜o ARI-D a temperatura de succ¸a˜o
aumenta com o aumento de rotac¸a˜o, ao passo que na condic¸a˜o ARI-A
as maiores temperaturas de succ¸a˜o ocorrem nas menores velocidades
de operac¸a˜o (ver sec¸a˜o 4.3.1).
As Figuras 6.20 e 6.21 avaliam a variac¸a˜o do perfil nas espiras
com a temperatura de condensac¸a˜o, para dois valores de temperatura
de evaporac¸a˜o. Em comparac¸a˜o com os resultados apresentados para a
variac¸a˜o de rotac¸a˜o do compressor, pode-se afirmar que a alterac¸o˜es nas
condic¸o˜es de pressa˜o possuem impacto mais significativo sobre o perfil.
Este impacto ocorre em relac¸a˜o aos n´ıveis de temperatura, sendo que
uma pequena alterac¸a˜o no formato do perfil de temperatura ocorre na
regia˜o central da espira. Observa-se que na temperatura de evaporac¸a˜o
mais baixa ocorre uma alterac¸a˜o mais efetiva dos n´ıveis do perfil de
temperatura com a variac¸a˜o da temperatura de condensac¸a˜o. Nestas
figuras, nota-se a importaˆncia de um modelo consistente de previsa˜o da
temperatura de succ¸a˜o, visto que a temperatura do ga´s no in´ıcio do pro-
cesso de compressa˜o e´ a varia´vel mais importante na determinac¸a˜o do
perfil te´rmico da espira na regia˜o perife´rica. Ale´m disso, a temperatura
de succ¸a˜o esta´ diretamente relacionada a` temperatura de descarga cal-
culada, a qual influencia o formato do perfil de temperatura na regia˜o
de descarga.
As Figuras 6.22 e 6.23 avaliam a variac¸a˜o do perfil de temperatura
nas espiras com a temperatura de evaporac¸a˜o, para dois valores de
temperatura de condensac¸a˜o. Nota-se que a variac¸a˜o da temperatura
de evaporac¸a˜o tem um efeito pronunciado sobre o n´ıvel de tempera-
tura das espiras. Pelo fato das menores temperatura de evaporac¸a˜o
estarem associadas a`s maiores temperaturas de succ¸a˜o, em func¸a˜o da
maior raza˜o de pressa˜o, as temperaturas na espira resultam mais ele-
vadas. Assim, quanto maior o valor de temperatura de condensac¸a˜o,
mais afastados estara˜o os perfis te´rmicos para as diferentes tempera-
turas de evaporac¸a˜o em ana´lise. Este aspecto esta´ diretamente relaci-
onado a` temperatura de succ¸a˜o calculada pelo modelo de escoamento
simplificado, o qual leva em considerac¸a˜o a maior raza˜o de pressa˜o da
temperatura de condensac¸a˜o mais elevada.
A Figura 6.24 apresenta os diversos fluxos de calor que influenciam
a distribuic¸a˜o de temperatura da espira, com refereˆncia a` condic¸a˜o

















































Figura 6.21 – Perfil te´rmico na espira para 10000 rpm e Te = 7, 2  C.

























Figura 6.22 – Perfil te´rmico na espira para 10000 rpm e Tc = 46, 1  C.
considerado positivo quando ocorre, ao longo do comprimento da pa-
rede da espira, da regia˜o central para a regia˜o perife´rica da espira. Em
relac¸a˜o aos demais termos, fluxo positivo significa energia entrando no
volume de controle e fluxo negativo significa energia saindo do volume
de controle situado nesse ponto. Nota-se que o fluxo de calor associado
a` transfereˆncia de calor por contato entre as espiras e´ muito mais signi-
ficativo que os restantes. Este fluxo de calor de contato e´ o responsa´vel
pela conduc¸a˜o de calor da regia˜o perife´rica para a regia˜o central da es-
pira que ocorre em '/'f ⇡ 0, 65. A partir deste ponto, a transfereˆncia
de calor por contato na regia˜o externa da espira termina, originando
a conduc¸a˜o de calor no sentido contra´rio ao esperado. Esta conduc¸a˜o
de calor negativa foi medida por Jang e Jeong (1999). Neste mesmo
ponto o fluxo convectivo externo apresenta uma queda abrupta pois
as faces externas dos volumes perife´ricos esta˜o em contato com fluido
refrigerante presente no entorno da espira. Em relac¸a˜o ao fluxo con-
vectivo interno, a transic¸a˜o de valores negativos para positivos ocorre
em '/'f ⇡ 0, 50, que representa o momento em que o ga´s em contato



























Figura 6.23 – Variac¸a˜o com a temperatura de evaporac¸a˜o do perfil te´rmico




















Figura 6.24 – Ana´lise de fluxo de calor na espira. Condic¸a˜o ARI-A a
10000rpm.
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6.4.3 Temperatura de descarga e eficieˆncias
A condic¸a˜o de transfereˆncia de calor na espira influencia fortemente
a temperatura de descarga e a eficieˆncia do compressor. O objetivo
desta sec¸a˜o e´ a ana´lise dos resultados de temperatura de descarga e
de eficieˆncia do compressor com o emprego do procedimento acoplado
do modelo de conduc¸a˜o e o modelo global simplificado (MGS) para















Figura 6.25 – Variac¸a˜o da temperatura de descarga, para diferentes for-
mulac¸o˜es para troca de calor na caˆmara. Te = 7, 2
 C.
Conforme apresentado na Figura 6.25, o modelo de conduc¸a˜o na
espira preveˆ uma reduc¸a˜o na temperatura de descarga que na˜o segue
a hipo´tese de perfil linear de temperatura na espira. A temperatura
fica muito pro´xima da condic¸a˜o de compressa˜o adiaba´tica, ou seja, sem
transfereˆncia de calor entre a espira e as diversas caˆmaras. Aspectos
como o resfriamento da regia˜o externa das espiras em contato com o
pleno de succ¸a˜o podem ser determinantes para a reduc¸a˜o da tempera-
tura de descarga, visto que permitem reduzir o superaquecimento do
ga´s durante o processo de succ¸a˜o.
Ale´m dos efeitos relacionados a` variac¸a˜o de temperatura de con-
densac¸a˜o, e´ importante que se analise tambe´m o impacto da variac¸a˜o
















Figura 6.26 – Variac¸a˜o da temperatura de descarga com a rotac¸a˜o na
condic¸a˜o ARI-A.
optou-se por avaliar este efeito para a condic¸a˜o ARI-A. Conforme ob-
servado por outros autores na literatura (KIM et al., 1998), existe uma
frequeˆncia interme´dia na qual a temperatura de descarga e´ mı´nima.
Esta frequeˆncia diz respeito a` rotac¸a˜o em que os vazamentos comec¸am
a se tornar menos influentes, somado ao fato de que a transfereˆncia de
calor no compressor ainda na˜o e´ muito significativa. Novamente, nota-
se que a temperatura de descarga calculada pelo modelo de conduc¸a˜o
e´ menor do que o valor obtido do perfil linear, chegando a ser menor
do que a temperatura de descarga para a condic¸a˜o adiaba´tica.
A dependeˆncia da eficieˆncia isentro´pica em relac¸a˜o a` tempera-
tura de condensac¸a˜o e´ representada na Figura 6.27 (a), observando-
se que em func¸a˜o da reduc¸a˜o da temperatura de descarga, a eficieˆncia
isentro´pica obtida com o modelo de conduc¸a˜o e´ maior do que aquela ob-
tida com o perfil linear para as espiras. A eficieˆncia isentro´pica ma´xima
e´ obtida entre Tc = 50 C e Tc = 55 C, em func¸a˜o das perdas por
subcompressa˜o nas menores razo˜es de pressa˜o e por sobrecompressa˜o
nas maiores razo˜es de pressa˜o. A eficieˆncia volume´trica do compressor
reduz-se a` medida que se aumenta a temperatura de condensac¸a˜o. Esta
reduc¸a˜o esta´ associada com o aumento da temperatura de succ¸a˜o e do
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Figura 6.27 – Variac¸a˜o das eficieˆncias termodinaˆmicas com a temperatura


































Figura 6.28 – Variac¸a˜o das eficieˆncias termodinaˆmicas com a rotac¸a˜o.
Condic¸a˜o ARI-A.
Na Figura 6.28 (a) observa-se que a eficieˆncia isentro´pica tem um
ponto de ma´ximo ao longo da velocidade de operac¸a˜o. A` medida que
a rotac¸a˜o do compressor aumenta, o efeito dos vazamentos se torna
menos pronunciado, mas o efeito negativo crescente da transfereˆncia de
calor explica a eficieˆncia isentro´pica ma´xima na rotac¸a˜o intermedia´ria.
O efeito da diminuic¸a˜o dos vazamentos pode ser melhor observado na
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Figura 6.28 (b). O aumento da eficieˆncia volume´trica do compressor e´
bem efetivo para as rotac¸o˜es mais elevadas. Confirma-se tambe´m que o
modelo de conduc¸a˜o nas espiras, acoplado a um dos modelos te´rmicos
do compressor, permite a obtenc¸a˜o de um resultado intermedia´rio entre
a condic¸a˜o de perfil linear de temperatura e a condic¸a˜o de compressa˜o
adiaba´tica.
Os resultados apresentados mostram que os efeitos de transfereˆncia
de calor e vazamentos se sobrepo˜em ao longo da faixa de funcionamento
do compressor. Desta forma, e´ necessa´rio definir uma rotac¸a˜o ideal de
trabalho para cada condic¸a˜o de raza˜o de pressa˜o, de modo a permitir
que o compressor opere em uma condic¸a˜o em que a influeˆncia conjunta





A presente dissertac¸a˜o consistiu no desenvolvimento de modelos
para a ana´lise da distribuic¸a˜o de temperatura em compressores scroll.
Parte do trabalho se baseou na ana´lise da transfereˆncia de calor entre
os componentes do compressor, ao passo que o restante foi dedicado aos
fenoˆmenos de transfereˆncia de calor durante o processo de compressa˜o,
com especial atenc¸a˜o a`s espiras.
No que diz respeito a` interac¸a˜o te´rmica entre componentes, foi
dado foco ao estudo do superaquecimento do fluido refrigerante no am-
biente interno do compressor. Atrave´s de um procedimento experimen-
tal, medic¸o˜es de temperatura foram realizadas para diversos componen-
tes em diferentes condic¸o˜es de rotac¸a˜o e raza˜o de pressa˜o do compressor.
Os resultados experimentais foram utilizados para calibrar os modelos
de formulac¸a˜o global desenvolvidos para prever numericamente a distri-
buic¸a˜o de temperatura no compressor. Ale´m disto, um modelo que na˜o
necessita de calibrac¸a˜o experimental foi tambe´m implementado, permi-
tindo a previsa˜o das temperaturas na caˆmara de succ¸a˜o e no passador
de descarga na sa´ıda do compressor.
Em relac¸a˜o a` transfereˆncia de calor na caˆmara de compressa˜o, um
modelo nume´rico foi desenvolvido para calcular o perfil de temperatura
ao longo da parede das espiras, utilizando dados de entrada calculados
por um modelo de simulac¸a˜o do processo de compressa˜o.
7.2 Concluso˜es
Os resultados experimentais apresentados no cap´ıtulo 4 mostra-
ram que a temperatura de evaporac¸a˜o afeta de forma significativa o
comportamento te´rmico do compressor de acordo com a velocidade de
operac¸a˜o. Na condic¸a˜o de maior temperatura de evaporac¸a˜o, o for-
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mato em “U”da variac¸a˜o de temperatura de diversos componentes in-
dica uma reduc¸a˜o do impacto negativo dos vazamentos com o aumento
da rotac¸a˜o. Nas baixas rotac¸o˜es, o efeito negativo do vazamento con-
tribui para o aumento da temperatura de succ¸a˜o, reduzindo a eficieˆncia
isentro´pica do compressor. Nas altas velocidades, o impacto negativo
mais marcante e´ a transfereˆncia de calor, resultando em um aumento da
temperatura de succ¸a˜o e queda da eficieˆncia isentro´pica. Na condic¸a˜o
de temperatura de evaporac¸a˜o mais baixa, os valores de temperatura
crescem de forma linear com a rotac¸a˜o, pois o efeito negativo dos vaza-
mentos e´ influente ate´ nas altas rotac¸o˜es. O calor total absorvido pelo
ga´s de succ¸a˜o mante´m-se constante com a rotac¸a˜o, em torno de 33% da
poteˆncia consumida pelo compressor para a temperatura de evaporac¸a˜o
mais alta e 37% da poteˆncia para a temperatura de evaporac¸a˜o mais
baixa.
O efeito negativo do vazamento foi tambe´m observado na ana´lise da
variac¸a˜o da distribuic¸a˜o de temperatura dos componentes em relac¸a˜o
a` raza˜o de pressa˜o, havendo um aumento ligeiramente mais signifi-
cativo dos n´ıveis de temperatura do compressor para a rotac¸a˜o mais
baixa. Verificou-se tambe´m que a eficieˆncia isentro´pica do compressor
e´ ma´xima na condic¸a˜o de raza˜o de pressa˜o interna do compressor, sendo
reduzida fora desta condic¸a˜o em func¸a˜o de perdas de subcompressa˜o
ou sobrecompressa˜o. A eficieˆncia volume´trica reduz-se nas altas razo˜es
de pressa˜o em func¸a˜o dos vazamentos.
Ainda em relac¸a˜o ao testes experimentais, observou-se um aumento
da eficieˆncia termodinaˆmica do compressor devido a` utilizac¸a˜o de uma
succ¸a˜o direta simples na regia˜o de admissa˜o do elemento de compressa˜o,
em relac¸a˜o a` condic¸a˜o padra˜o de succ¸a˜o indireta na regia˜o do motor.
A succ¸a˜o direta dupla mostrou tambe´m um aumento de eficieˆncia ter-
modinaˆmica, associado a um aumento na˜o ta˜o elevado da temperatura
do motor, em comparac¸a˜o com a condic¸a˜o padra˜o.
Considerando os modelos te´rmicos desenvolvidos, os resultados ob-
tidos com o modelo de escoamento simplificado (MES) permitem con-
cluir que o mesmo e´ capaz de prever com boa concordaˆncia as tem-
peraturas no interior do compressor, sendo u´til em fases iniciais de
projeto. Por possu´ırem calibrac¸a˜o experimental, os modelos globais
de simulac¸a˜o te´rmica apresentam uma acura´cia maior na previsa˜o da
distribuic¸a˜o de temperatura do compressor analisado.
A comparac¸a˜o entre os modelos globais, mostra que o modelo glo-
bal simplificado (MGS) e´ mais vantajoso que o modelo global de rede
te´rmica (MGRT). O fato de o MGRT ter sido desenvolvido conside-
rando uma maior interac¸a˜o te´rmica entre componentes dificulta o pro-
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cedimento de balanc¸o te´rmico e, assim, na˜o se justifica frente a`s vanta-
gens de previsa˜o da temperatura de um nu´mero maior de componentes.
O modelo desenvolvido para ca´lculo do perfil de temperatura ao
longo da espira previu um perfil que na˜o segue a variac¸a˜o linear usual-
mente indicada na literatura. Por outro lado, a considerac¸a˜o da trans-
fereˆncia de calor por contato entre espiras a diferentes temperaturas
explica alguns desvios pontuais de temperatura tambe´m observados
em medic¸o˜es na literatura. O kissing heat transfer e´ muito importante
e deve ser considerado, ja´ que os fluxos de calor associados a este modo
de transfereˆncia de calor sa˜o significativamente maiores do que os fluxos
de calor relativos a` convecc¸a˜o com o ga´s nas caˆmaras e no ambiente de
descarga.
O presente trabalho mostrou que o procedimento de soluc¸a˜o aco-
plada dos modelos de simulac¸a˜o do processo de compressa˜o, da distri-
buic¸a˜o de temperatura no compressor e de conduc¸a˜o nas espiras e´ de
fundamental importaˆncia para a ana´lise do desempenho termodinaˆmico
de compressores scroll.
7.3 Sugesto˜es de trabalho futuros
Considerando a revisa˜o realizada da literatura e os resultados do
desenvolvimento deste trabalho, sugerem-se as seguintes atividades para
melhorar o entendimento dos processos de transfereˆncia de calor em
compressores scroll :
i Testar succ¸a˜o mista
Neste trabalho foi analisado o posicionamento do passador de
succ¸a˜o na regia˜o do motor e das espiras. O posicionamento do
passador na regia˜o superior do compressor tem a desvantagem de
originar um aumento da temperatura dos componentes internos.
O ideal seria que se tivesse um mecanismo no interior do compres-
sor que defletisse o ga´s na entrada, de modo que uma parcela do
fluido fosse succionada de forma direta, ao passo que a restante
seria utilizada para resfriar as partes internas do compressor. O
efeito desse mecanismo pode ser analisado de forma experimen-
tal ou nume´rica. Ainda relacionado ao processo de succ¸a˜o, uma
ana´lise dos gradientes de temperatura na regia˜o de succ¸a˜o do ele-
mento de compressa˜o poderia indicar o posicionamento mais ade-
quado de um termopar para medic¸a˜o da temperatura de succ¸a˜o.
172 7 Concluso˜es
ii Avaliar o impacto do o´leo
O o´leo lubrificante presente em compressores herme´ticos tem uma
influeˆncia significativa sobre os processos de transfereˆncia de ca-
lor. A vaza˜o de o´leo lubrificante e´ considera´vel em compressores
scroll e, desta forma, torna-se importante analisar o efeito do re-
torno de o´leo sobre os modelos de distribuic¸a˜o de temperatura.
No que diz respeito a` caˆmara de compressa˜o, o efeito do o´leo
pode ser significativo na determinac¸a˜o da transfereˆncia de calor
por contato.
iii Avaliar o uso de me´todos inversos
Me´todos inversos de transfereˆncia de calor sa˜o usualmente em-
pregados para determinar, a partir de um efeito de fa´cil medic¸a˜o,
um paraˆmetro causador desse efeito. No caso dos modelos globais
calibrados experimentalmente, pode-se utilizar me´todos inversos
para determinar de maneira matematicamente mais formal os co-
eficientes de condutaˆncia global. Nesse caso, aspectos como a
incerteza experimental de medic¸a˜o seriam tambe´m utilizados du-
rante o processo de calibrac¸a˜o dos modelos globais.
iv Aprimorar os modelos de distribuic¸a˜o de temperatura
No caso do modelo de escoamento simplificado, podem ser tes-
tados outros comprimentos equivalentes e outras correlac¸o˜es da
literatura para avaliar a concordaˆncia do modelo com dados ex-
perimentais. No modelo global de rede te´rmica, e´ necessa´rio um
estudo mais aprofundado das frac¸o˜es de calor que sa˜o utilizadas
no procedimento de balanc¸o te´rmico. Ale´m dos aspectos citados,
um modelo dinaˆmico de folga pode ser desenvolvido para tornar
mais consistente a previsa˜o de temperatura de succ¸a˜o.
v Realizar simulac¸o˜es 3D da conduc¸a˜o na parede espira
No presente trabalho, considerou-se uma formulac¸a˜o unidimen-
sional para soluc¸a˜o da conduc¸a˜o de calor na parede da espira.
Simulac¸o˜es tridimensionais da conduc¸a˜o na espira podem ser re-
alizadas, utilizando como paraˆmetros de entrada as condic¸o˜es de
contorno de troca de calor por convecc¸a˜o e pelo contato entre as
espiras. Isto permitiria avaliar se a formulac¸a˜o unidimensional e´
adequada para prever com exatida˜o o perfil te´rmico ao longo da
parede da espira. As simulac¸o˜es tridimensionais podem tambe´m
ser u´teis para simular o perfil de outras regio˜es so´lidas do com-
pressor, como por exemplo a carcac¸a e o bloco.
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vi Aprimorar modelo de contato entre as espiras
No modelo de conduc¸a˜o apresentado neste trabalho, as espiras
fixa e mo´vel foram simuladas da mesma maneira. No que diz
respeito aos fenoˆmenos de transfereˆncia de calor, diferenc¸as entre
estas duas espiras podem ser encontradas em relac¸a˜o a` convecc¸a˜o
com o pleno de succ¸a˜o na regia˜o perife´rica da espira, ale´m de ter-
mos fonte referentes ao calor transferido atrave´s da base de cada
uma das espiras. Caso as duas espiras fossem simuladas de forma
independente, poder-se-ia representar melhor transfereˆncia de ca-
lor por contato. Ale´m disto, fenoˆmenos transientes que ocorrem
na regia˜o de contato, tais como a presenc¸a do o´leo, de ga´s e a





AHRI. Standard for performance rating of positive displacement
refrigerant compressors and compressor Units. 2004.
ANSYS. CFX Pre version 13.0 Manual. [S.l.: s.n.], 2010.
ASHRAE. Handbook - HVAC Systems and Equipment. [S.l.]:
ASHRAE, 2004.
BEJAN, A.; KRAUS, A. D. Heat Transfer Handbook. [S.l.]:
Wiley-Interscience, 2003.
CAILLAT, J.-L.; NI, S.; DANIELS, M. A computer model for scroll
compressors. In: Proceedings of International Compressor Engineering
Conference at Purdue University. [S.l.: s.n.], 1988.
CARRIER. Scroll compressors: high e ciency compression for
commercial and industrial applications. [S.l.], 2004.
CHEN, Y.; HALM, N. P.; GROLL, E. A.; BRAUN, J. E. Mathematical
modeling of scroll compressors - part i: compression process modeling.
International Journal of Refrigeration, v. 25, p. 731–750, 2002.
CHEN, Y.; HALM, N. P.; GROLL, E. A.; BRAUN, J. E. Mathematical
modeling of scroll compressors - part ii: overall compressor modeling.
International Journal of Refrigeration, v. 25, p. 751–764, 2002.
176 Refereˆncias
CHURCHILL, S.; BERNSTEIN, M. A correlating equation for forced
convection from gases and liquids to a circular cylinder in cross flow.
J. Heat Transfer, v. 99, p. 300, 1977.
L. Creux. Rotary Engine. 1905. US Patent 802,182.
CUEVAS, C.; LEBRUN, J. Testing and modelling of a variable speed
scroll compressor. Applied Thermal Engineering, v. 29, p. 469–478,
2009.
CUEVAS, C.; LEBRUN, J.; LEMORT, V.; WINANDY, E.
Characterization of a scroll compressor under extended operating
conditions. Applied Thermal Engineering, v. 30, p. 605–615, 2010.
DUPREZ, M.-E.; DUMONT, E.; FRe`RE, M. Modelling of
reciprocating and scroll compressors. International Journal of
Refrigeration, v. 30, p. 873–886, 2007.
DUPREZ, M.-E.; DUMONT, E.; FRe`RE, M. Modeling of scroll
compressors: Improvements. International Journal of Refrigeration,
v. 33, p. 721–728, 2010.
DUTRA, T. Investigac¸a˜o experimental da transfereˆncia de calor em
componentes de compressores alternativos de refrigerac¸a˜o dome´stica.
Dissertac¸a˜o (Mestrado) — Universidade Federal de Santa Catarina,
2008.
FERREIRA, W. M. Modelagem do carregamento dinaˆmico e das
perdas mecaˆnicas em um compressor scrol. [S.l.], 2012.
GOSNEY, W. B. Principles of refrigeration. [S.l.: s.n.], 1982.
Refereˆncias 177
T. Hirano, K. Hagimoto e K. Takeda. Scroll-type fluid machine with
specific inner curve segments. 1989. U.S. Patent 4.859.973.
JANG, K.; JEONG, S. Temperature and heat flux measurement inside
variable-speed scroll compressor. In: Proceedings of 20th International
Congress of Refrigeration. Syndey, USA: [s.n.], 1999.
JANG, K.; JEONG, S. Experimental investigation on convective heat
transfer mechanism in a scroll compressor. International Journal of
Refrigeration, v. 29, p. 744–753, 2006.
KAKAC, S.; PRAMUANJAROENKIJ, A.; LIU, H. Heat Exchangers:
Selection, Rating, and Thermal Design. [S.l.]: CRC Press, 2002.
KIM, Y.; SEO, K.-J.; PARK, H.-H. Modeling of the performance of
and inverter driven scroll compressor. In: Proceedings of International
Compressor Engineering Conference at Purdue University. [S.l.: s.n.],
1998. p. 755–760.
KNEER, R.; FIEBERG, C. Thermal Contact Conductance Under
High Pressure and High Temperature Conditions.
KREMER, R. Ana´lise teo´rica e experimental da influeˆncia da
atomizac¸a˜o de o´leo em processos de compressa˜o. Dissertac¸a˜o
(Mestrado) — Universidade Federal de Santa Catarina, 2006.
LAN, L.; LIAN, Z.; PAN, L. The e↵ects of air temperature on
o ce workers well-being, workload and productivity-evaluated with
subjective ratings. Applied Ergonomics, v. 42, p. 29–36, 2010.
LEE, G. H. Performance simulation of scroll compressors. Proceedings
of the Institution of Mechanical Engineers, Part A: Journal of Power
and Energy, v. 216 no. 2, p. 169–179, 2002.
178 Refereˆncias
LIN, C.; CHANG, Y.; LIANG, K.; HUNG, C. Temperature and
thermal deformation analysis on scrolls of scroll compressor. Applied
Thermal Engineering, v. 25, p. 1724–1739, 2005.
MALISKA, C. R. Transfereˆncia de Calor e Mecaˆnica dos Fluidos
Computacional. [S.l.]: LTC Editora, 2 Edic¸a˜o, 2004.
NIST. Refprop - Reference fluid thermodynamic and transport
properties. [S.l.]: NIST, 2007.
OOI, K. T.; ZHU, J. Convective heat transfer in a scroll compressor
chamber: a 2-d simulation. International Journal of Thermal Sciences,
v. 43, p. 677–688, 2004.
OZISIK, M. N. Heat Conduction. 2. ed. New York: John Wiley &
Sons Inc, 1993. 716 p.
PARK, Y. C.; KIM, Y.; CHO, H. Thermodynamic analysis on the
performance of a variable speed scroll compressor with refrigerant
injection. International Journal of Refrigeration, v. 25, p. 1072–1082,
2002.
PEREIRA, E. L. L. Modelac¸a˜o e ana´lise de vazamentos e transfereˆncia
de calor em compressores scroll. Tese (Doutorado) — Universidade
Federal de Santa Catarina, 2012.
PRESS, W. H.; TEUKOLSKY, S. A.; VETTERLING, W. T.;
FLANNERY, B. P. Numerical Recipes 3rd Edition: The Art of
Scientific Computing. [S.l.]: Cambridge University Press, 2007.
PROCEL. Avaliac¸a˜o do mercado de eficieˆncia energe´tica no Brasil:
Pesquisa de posse de equipamentos e ha´bitos de uso - ano base 2005.
[S.l.], 2007.
Refereˆncias 179
ROVIRA, J.; ROGILA, J.; SEGARRA, C. D. P.; OLIVA, A.
Numerical simulation of wrap scroll temperature for refrigeration
and air conditioning compressors. In: Proceedings of International
Compressor Engineering Conference at Purdue University. [S.l.: s.n.],
2012.
SHUAIHUI, S.; LIANSHENG, Z. Y. L.; PENGCHENG, S. Simulation
research on scroll refrigeration compressor with external cooling.
International Journal of Refrigeration, v. 33, p. 897–906, 2010.
SUEFUJI, K.; SHIIBAYASHI, M.; TOJO, K. Performance analysis
of hermetic scroll compressors. In: Proceedings of International
Compressor Engineering Conference at Purdue University. [S.l.: s.n.],
1992.
SUNDER, S. Thermodynamic and heat transfer modeling of a scroll
pump. Tese (Doutorado) — Massachusetts Institute of Technology,
1997.
WAGNER, T. C.; MARCHESE, A. J.; MCFARLIN, D. J.
Characterization of thermal processes in scroll compressors. In:
Proceedings of International Compressor Engineering Conference at
Purdue University. West Lafayette, USA: [s.n.], 1992. p. 97–106.
WINANDY, E.; SAAVEDRA, C.; LEBRUN, J. Experimental analysis
and simplified modeling of a hermetic scroll refrigeration compressor.
Applied Thermal Engineering, v. 22, p. 107–120, 2002.
WINANDY, E. L.; LEBRUN, J. Scroll compressors using gas and
liquid injection: experimental analysis and modelling. International
Journal of Refrigeration, v. 25, p. 1143–1156, 2002.
YOUNG, W. C.; BUDYNAS, R. G. Roarks Formulas for Stress and
Strain. [S.l.]: McGraw-Hill, 7 Edic¸a˜o, 2002.
180 Refereˆncias
ZHENQUAN, L.; GUIRONG, D.; ZHIYONG, Q.; JIANFENG,
G. The conjugacy analysis of modified part of scroll profiles. In:
Proceedings of International Compressor Engineering Conference at
Purdue University. West Lafayette, USA: [s.n.], 1992. p. 479–484.
181
APEˆNDICE A
Ana´lise CFD do ambiente de
descarga
As simulac¸o˜es nume´ricas do escoamento e da transfereˆncia de calor
realizadas no pleno de descarga tiveram como objetivo analisar a dife-
renc¸a entre a temperatura do ga´s na descarga da espira e no passador
de descarga na carcac¸a. Ale´m disso, a simulac¸a˜o permitiu determinar
a transfereˆncia de calor entre o ga´s e as paredes, auxiliando na cali-
brac¸a˜o do modelo global de rede te´rmica. Para realizar a simulac¸a˜o,








Figura A.1 – Domı´nio de soluc¸a˜o da simulac¸a˜o CFD do pleno de descarga.
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Como me´todo de resoluc¸a˜o, foi utilizado o procedimento de vo-
lumes finitos baseado em elementos (EBvfm). A malha foi gerada
com cerca de um milha˜o de elementos. As equac¸o˜es de conservac¸a˜o
da massa, de conservac¸a˜o da quantidade de movimento, conservac¸a˜o
da energia foram resolvidas para a condic¸a˜o de regime permanente.
A contribuic¸a˜o da turbuleˆncia para o transporte das propriedades do
escoamento foi avaliada com o modelo k-", com o aux´ılio de func¸o˜es
parede.
A Figura A.1 ilustra o domı´nio de soluc¸a˜o. O escoamento foi con-
siderado subsoˆnico e as condic¸o˜es de contorno utilizadas na entrada
(1) foram a vaza˜o ma´ssica e a temperatura de descarga dispon´ıveis do
modelo de simualc¸ao˜ do compressor. Na sa´ıda (2), utilizou-se como
condic¸a˜o de contorno a pressa˜o de descarga. Condic¸a˜o de na˜o des-
lizamento e de temperatura foram prescritas nas paredes do pleno
de descarga. Empregaram-se uma func¸a˜o de interpolac¸a˜o de alta re-
soluc¸a˜o (ANSYS, 2010) e um solver multigrid acoplado para soluc¸a˜o das
equac¸o˜es.
Os resultados referentes a estas simulac¸o˜es sa˜o apresentados na
Tabela A.1.
Tabela A.1 – Resultados da simulac¸a˜o CFD no pleno de descarga
ID Tdes Tsai  T Q˙topo Q˙lat Q˙base
[ C] [ C] [ C] [W ] [W ] [W ]
9 75.02 70.02 5.00 31.86 62.81 37.70
10 80.12 74.61 5.51 45.79 84.60 50.28
11 91.04 84.55 6.49 42.76 85.64 52.25
12 93.80 87.48 6.32 52.83 101.38 63.37
13 103.23 95.81 7.42 50.26 100.98 61.22
14 104.71 97.22 7.49 67.20 133.85 77.83
15 116.84 107.55 9.29 69.69 133.58 79.19
16 118.42 109.36 9.06 79.97 165.90 98.06
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APEˆNDICE B
Modelos de distribuic¸a˜o de
temperatura
B.1 Balanc¸o te´rmico
B.1.1 Eficieˆncias ele´trica e mecaˆnica
A seguinte curva caracter´ıstica para a eficieˆncia do motor ele´trico
foi obtida atrave´s de dados experimentais:
⌘ele = 97, 36 +
W˙mec   424, 9  0, 6259!
63, 56 + W˙mec
 49210W˙mec   37, 35W˙
2
mec
!2   3080000 ,
(B.1)
onde W˙mec e´ a poteˆncia de eixo em [W] e ! e´ a velocidade de rotac¸a˜o
do compressor em [rpm].





onde W˙pv e´ a poteˆncia indicada e W˙ele e´ o consumo ele´trico. A poteˆncia
indicada e´ obtida atrave´s do modelo de Pereira (2012), considerando
a temperatura de succ¸a˜o medida experimentalmente, folga de 6 µm e
perfil de temperatura linear na espira.
A partir da eficieˆncia eletromecaˆnica calculada pela Equac¸a˜o B.2
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e da eficieˆncia ele´trica dada pela Equac¸a˜o B.1 calcula-se a eficieˆncia





As eficieˆncias eletromecaˆnica, ele´trica e mecaˆnica do compressor
para os testes 9 a 20 sa˜o apresentados na Tabela B.1.
Tabela B.1 – Eficieˆncias eletromecaˆnicas do procedimento de balanc¸o
te´rmico.
N teste Condic¸a˜o Velocidade[rpm] ⌘emc ⌘ele ⌘mec
9 ARI-F 8000 0,697 0,917 0,760
10 ARI-F 10000 0,649 0,923 0,703
11 ARI-C 8000 0,661 0,922 0,717
12 ARI-C 10000 0,630 0,925 0,681
12 ARI-B 8000 0,658 0,923 0,714
14 ARI-B 10000 0,634 0,925 0,685
15 ARI-A 8000 0,657 0,921 0,713
16 ARI-A 10000 0,642 0,924 0,695
17 ARI-D 8000 0,624 0,922 0,676
18 ARI-D 10000 0,606 0,926 0,655
19 ARI-G 8000 0,625 0,920 0,679
20 ARI-G 10000 0,595 0,924 0,644
Os dados de eficieˆncia na Tabela B.1 sa˜o suficientes para cali-
brac¸a˜o do modelo global simplificado (MGS). No entanto, para cali-
brac¸a˜o do modelo global de rede te´rmica (MGRT) sa˜o necessa´rias per-
das mecaˆnicas em diversos componentes do compressor, tais como no
anel de Oldham (W˙old), no eixo exceˆntrico (W˙exc), no eixo do motor
(W˙exo), no flanco das espiras (W˙scr) e no mancal de escora W˙esc. As
perdas mecaˆnicas utilizadas na calibrac¸a˜o do MGRT esta˜o dispostas na
Tabela B.2.
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Tabela B.2 – Perdas mecaˆnicas utilizadas no balanc¸o te´rmico do MGRT.
N teste Eixo Exceˆntrico Escora Oldham Flanco
9 77,5 38,4 62,7 4,1 60,1
10 155,1 75,1 88,1 6,5 115,9
11 153,3 73,7 68,6 4,4 57,6
12 215,1 102,9 94,0 6,8 112,7
12 192,3 92,0 74,4 4,8 55,2
14 256,1 122,2 100,5 7,2 109,7
15 220,2 105,4 82,6 5,4 52,5
16 298,2 142,1 109,7 7,8 106,2
17 214,2 101,0 65,5 4,5 53,7
18 234,1 111,4 94,1 6,8 107,8
19 174,6 82,5 59,0 4,0 57,3
20 230,3 108,6 87,3 6,3 112,4
B.2 Coeficientes de condutaˆncia global
Os coeficientes de condutaˆncia global (UA) calculados atrave´s do
procedimento de balac¸o te´rmico para ambos os modelos globais sa˜o
apresentados nas Tabelas B.3 a B.6.
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Tabela B.3 – Coeficientes de condutaˆncia global do MGS
Coeficientes de condutaˆncia global (UA) [W/m2K]
ID mot! suc car ! suc ole! car cds! car car ! amb
9 5.51 34.64 24.85 7.83 24.54
10 6.58 43.12 36.82 7.04 23.54
11 5.90 39.89 32.86 5.43 30.24
12 6.81 46.80 48.12 5.20 31.85
13 5.91 39.73 34.21 5.04 29.12
14 7.08 45.59 44.39 5.17 35.99
15 6.39 40.60 36.85 4.65 36.28
16 7.41 52.14 45.86 4.99 40.85
17 4.04 20.08 27.80 4.83 23.67
18 4.65 22.82 38.11 5.19 24.16
19 4.70 29.68 20.43 4.92 25.27
20 5.47 35.62 37.41 4.88 31.47
Tabela B.4 – Coeficientes de condutaˆncia global do MGRT - Parte 1.
Coeficientes de condutaˆncia global (UA) [W/m2K]
ID ole! suc mot! suc car ! suc ole! car
9 3.35 2.45 22.87 6.65
10 2.37 2.20 28.82 17.61
11 5.42 2.65 24.70 10.26
12 3.15 2.23 32.41 23.77
13 5.71 2.65 23.72 12.07
14 3.10 2.32 30.25 23.03
15 5.92 2.81 23.29 14.26
16 3.48 2.44 38.55 25.26
17 1.67 1.33 12.06 19.30
18 1.76 1.55 13.94 20.98
19 1.58 1.63 22.03 10.72
20 2.30 1.93 23.02 19.28
B.2 Coeficientes de condutaˆncia global 187
Tabela B.5 – Coeficientes de condutaˆncia global do MGRT - Parte 2.
Coeficientes de condutaˆncia global (UA) [W/m2K]
ID mot! car car ! amb fra! suc efx! car
9 17.31 6.90 3.88 5.62
10 23.96 9.79 6.19 6.50
11 11.56 13.53 4.45 3.52
12 15.64 13.88 6.30 4.24
13 10.81 14.83 4.39 3.07
14 16.18 17.83 5.97 3.81
15 10.54 16.98 4.16 2.58
16 13.25 21.12 5.75 3.10
17 33.23 11.10 3.43 3.56
18 42.31 10.02 4.53 5.81
19 15.95 12.02 4.13 4.38
20 18.81 14.76 5.74 4.54
Tabela B.6 – Coeficientes de condutaˆncia global do MGRT - Parte 3.
Coeficientes de condutaˆncia global (UA) [W/m2K]
ID cds! efx cds! tam tam! amb tam! car
9 6.50 10.17 3.62 9.06
10 5.28 9.39 3.03 7.84
11 4.15 7.61 2.43 5.18
12 3.74 7.61 2.20 4.81
13 3.73 7.38 2.15 4.54
14 3.65 7.73 2.15 4.64
15 3.37 6.76 2.04 4.22
16 3.56 7.39 2.17 4.45
17 3.29 9.39 1.62 3.87
18 2.78 11.78 1.57 3.75
19 2.97 6.59 2.23 5.18
20 3.50 6.78 2.12 4.99
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B.3 Simulac¸a˜o te´rmica
B.3.1 Eficieˆncias ele´trica e mecaˆnica
A perda ele´trica durante a simulac¸a˜o te´rmica e´ calculada pela curva
utilizada no procedimento de balanc¸o te´rmico, e dada pela Equac¸a˜o B.1.
No que diz respeito a`s perdas mecaˆnicas o procedimento e´ dife-
rente. Ferreira (2012) desenvolveu um trabalho em que sa˜o calculadas
as forc¸as de carregamento que originam as principais perdas mecaˆnicas
em compressores scroll. Atrave´s dessas forc¸as de carregamento e de fa-
tores de atrito, pode-se calcular a forc¸a de atrito em cada componente,
dada por:
Ff = fFN , (B.4)
onde FN e´ o carregamento normal a` superf´ıcie, Ff e´ a forc¸a de atrito
e f e´ um fator de atrito. A perda mecaˆnica instantaˆnea para um dado
componente e´ dada por:
P = FfVrel, (B.5)
onde P e´ a perda mecaˆnica instantaˆnea e Vrel e´ a velocidade relativa
entre as superf´ıcies. A perda mecaˆnica me´dia do componente ao longo






onde P¯ e´ a perda mecaˆnica do componente no ciclo,  T e´ o passo
de tempo do modelo de simulac¸a˜o do processo de compressa˜o, e t e´
o tempo de durac¸a˜o de um ciclo de compressa˜o. Os fatores de atrito
presentes na Equac¸a˜o B.4 foram calibrados de modo a` representar as
perdas mecaˆnicas apresentadas na Tabela B.2.
B.3.2 Comparac¸a˜o com dados experimentais
Nas Tabelas B.7 a B.18 compara-se a temperatura de calibrac¸a˜o
com os resultados obtidos pelos modelos de condutaˆncia global. Os
“UAs calibrados”dizem respeito aos coeficientes de condutaˆncia global
obtidos atrave´s do processo de calibrac¸a˜o. Ja´ os “UAs ajustados”dizem
respeito aos coeficientes de condutaˆncia global calculados atrave´s das
curvas que foram ajustadas utilizando os coeficientes de condutaˆncia
global dos testes 9 a 12, 15 e 16, conforme discutido nas sec¸o˜es 5.3.2 e
5.4.2.
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Tabela B.7 – Comparac¸a˜o dos resultados do MGS com os dados de cali-
brac¸a˜o para condic¸a˜o ARI-F
Velocidade Tempera Exp. UAs calibrados UAs ajustados
-turas [ C] [ C] [ C]
Tsuc 38.5 38.9 38.6
Tdes 78.7 78.4 78.0
8000 rpm Tsai 69.1 68.9 69.4
Tole 50.1 50.5 47.5
Tmot 46.3 46.5 46.3
Tcar 40.3 40.7 40.4
Tsuc 39.6 40.1 40.1
Tdes 81.7 81.3 81.3
10000 rpm Tsai 74.2 73.9 74.0
Tole 53.3 53.9 52.6
Tmot 48.5 48.8 48.9
Tcar 41.7 42.3 42.3
Tabela B.8 – Comparac¸a˜o dos resultados do MGS com os dados de cali-
brac¸a˜o para condic¸a˜o ARI-C
Velocidade Tempera Exp. UAs calibrados UAs ajustados
-turas [ C] [ C] [ C]
Tsuc 41.1 41.3 41.1
Tdes 93.1 93.0 92.8
8000 rpm Tsai 84.0 83.9 83.6
Tole 52.0 52.3 51.9
Tmot 49.3 49.4 49.2
Tcar 41.2 41.5 41.8
Tsuc 41.2 41.5 41.5
Tdes 94.4 94.2 94.2
10000 rpm Tsai 87.3 87.1 86.7
Tole 53.4 53.8 54.5
Tmot 51.3 51.5 50.8
Tcar 42.1 42.5 42.4
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Tabela B.9 – Comparac¸a˜o dos resultados do MGS com os dados de cali-
brac¸a˜o para condic¸a˜o ARI-B
Velocidade Tempera Exp. UAs calibrados UAs ajustados
-turas [ C] [ C] [ C]
Tsuc 43.2 43.2 42.7
Tdes 105.3 105.3 104.7
8000 rpm Tsai 95.2 95.3 94.8
Tole 55.1 55.1 54.1
Tmot 52.6 52.7 51.7
Tcar 43.1 43.1 42.4
Tsuc 42.4 42.5 42.9
Tdes 105.3 105.2 105.6
10000 rpm Tsai 97.1 97.0 97.5
Tole 56.9 57.1 56.1
Tmot 53.5 53.6 53.2
Tcar 43.4 43.5 42.9
Tabela B.10 – Comparac¸a˜o dos resultados do MGS com os dados de cali-
brac¸a˜o para condic¸a˜o ARI-A
Velocidade Tempera Exp. UAs calibrados UAs ajustados
-turas [ C] [ C] [ C]
Tsuc 44.4 44.5 44.2
Tdes 118.2 118.3 118.0
8000 rpm Tsai 107.3 107.4 107.1
Tole 56.6 56.6 55.8
Tmot 55.3 55.3 55.0
Tcar 43.6 43.6 43.1
Tsuc 44.5 44.6 44.5
Tdes 118.7 118.7 118.6
10000 rpm Tsai 109.2 109.2 109.8
Tole 58.0 58.1 58.1
Tmot 56.6 56.6 56.7
Tcar 43.6 43.7 43.6
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Tabela B.11 – Comparac¸a˜o dos resultados do MGS com os dados de cali-
brac¸a˜o para condic¸a˜o ARI-D
Velocidade Tempera Exp. UAs calibrados UAs ajustados
-turas [ C] [ C] [ C]
Tsuc 41.2 41.3 46.7
Tdes 112.6 112.7 118.2
8000 rpm Tsai 99.2 99.3 102.7
Tole 63.0 63.0 53.5
Tmot 55.6 55.3 47.7
Tcar 47.1 47.1 41.4
Tsuc 41.0 41.0 45.7
Tdes 112.8 112.8 117.6
10000 rpm Tsai 101.5 101.6 105.0
Tole 65.3 65.4 53.0
Tmot 57.4 57.3 47.9
Tcar 49.2 49.3 40.7
Tabela B.12 – Comparac¸a˜o dos resultados do MGS com os dados de cali-
brac¸a˜o para condic¸a˜o ARI-G
Velocidade Tempera Exp. UAs calibrados UAs ajustados
-turas [ C] [ C] [ C]
Tsuc 40.8 40.9 42.7
Tdes 93.8 93.7 95.5
8000 rpm Tsai 83.5 83.4 83.5
Tole 59.9 60.0 50.9
Tmot 49.6 49.7 45.7
Tcar 41.9 42.1 40.7
Tsuc 40.5 40.7 43.4
Tdes 94.6 94.5 97.3
10000 rpm Tsai 86.3 86.2 87.3
Tole 57.2 57.4 53.8
Tmot 51.3 51.4 47.4
Tcar 42.4 42.6 41.5
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Tabela B.13 – Comparac¸a˜o dos resultados do MGRT com os dados de cali-
brac¸a˜o para condic¸a˜o ARI-F
Velocidade Tempera Exp. UAs calibrados UAs ajustados
-turas [ C] [ C] [ C]
Tsuc 38.5 39.1 39.2
Tdes 78.7 78.5 78.6
Tsai 69.1 69.2 69.3
Tole 50.1 50.4 47.3
8000 rpm Tmot 46.3 46.7 46.3
Tcar 43.2 43.6 43.2
Tfra 55.6 59.1 57.4
Tefx 61.1 62.3 62.3
Ttam 55.4 55.5 55.5
Tsuc 39.6 40.2 41.1
Tdes 81.7 81.4 82.3
Tsai 74.2 74.2 75.1
Tole 53.3 53.8 53.6
10000 rpm Tmot 48.5 49.0 50.0
Tcar 44.9 45.4 45.9
Tfra 58.2 61.5 62.0
Tefx 63.1 64.9 65.5
Ttam 58.7 58.8 59.4
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Tabela B.14 – Comparac¸a˜o dos resultados do MGRT com os dados de cali-
brac¸a˜o para condic¸a˜o ARI-C
Velocidade Tempera Exp. UAs calibrados UAs ajustados
-turas [ C] [ C] [ C]
Tsuc 41.1 41.4 41.3
Tdes 93.1 93.1 92.9
Tsai 84.0 84.1 84.0
Tole 52.0 52.2 52.0
8000 rpm Tmot 49.3 49.5 48.7
Tcar 43.8 44.0 43.9
Tfra 60.8 62.5 64.5
Tefx 69.6 70.7 70.8
Ttam 64.6 64.7 64.6
Tsuc 41.2 41.6 41.5
Tdes 94.4 94.3 94.3
Tsai 87.3 87.3 87.3
Tole 53.4 53.7 54.4
10000 rpm Tmot 51.3 51.6 51.1
Tcar 45.2 45.5 45.4
Tfra 61.9 63.9 64.4
Tefx 70.3 71.9 71.9
Ttam 67.3 67.4 67.4
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Tabela B.15 – Comparac¸a˜o dos resultados do MGRT com os dados de cali-
brac¸a˜o para condic¸a˜o ARI-B
Velocidade Tempera Exp. UAs calibrados UAs ajustados
-turas [ C] [ C] [ C]
Tsuc 43.2 43.3 42.5
Tdes 105.3 105.3 104.5
Tsai 95.2 95.3 95.0
Tole 55.1 55.1 54.0
8000 rpm Tmot 52.6 52.7 50.9
Tcar 45.9 46.0 44.6
Tfra 65.9 66.4 67.6
Tefx 76.7 77.1 76.7
Ttam 72.6 72.6 71.5
Tsuc 42.4 42.6 42.6
Tdes 105.3 105.3 105.3
Tsai 97.1 97.1 97.6
Tole 56.9 57.1 56.0
10000 rpm Tmot 53.5 53.6 53.6
Tcar 46.8 47.0 46.1
Tfra 66.6 67.6 66.4
Tefx 76.3 77.1 77.8
Ttam 73.9 74.0 73.9
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Tabela B.16 – Comparac¸a˜o dos resultados do MGRT com os dados de cali-
brac¸a˜o para condic¸a˜o ARI-A
Velocidade Tempera Exp. UAs calibrados UAs ajustados
-turas [ C] [ C] [ C]
Tsuc 44.4 44.5 43.8
Tdes 118.2 118.3 117.6
Tsai 107.3 107.4 106.8
Tole 56.6 56.6 55.8
8000 rpm Tmot 55.3 55.3 54.1
Tcar 47.2 47.3 45.8
Tfra 70.2 70.4 69.9
Tefx 83.8 84.0 82.9
Ttam 79.2 79.3 78.2
Tsuc 44.5 44.6 44.3
Tdes 118.7 118.7 118.4
Tsai 109.2 109.3 109.1
Tole 58.0 58.0 58.5
10000 rpm Tmot 56.6 56.7 57.6
Tcar 47.2 47.3 47.7
Tfra 71.0 71.7 68.9
Tefx 84.1 84.7 84.8
Ttam 80.4 80.5 80.4
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Tabela B.17 – Comparac¸a˜o dos resultados do MGRT com os dados de cali-
brac¸a˜o para condic¸a˜o ARI-D
Velocidade Tempera Exp. UAs calibrados UAs ajustados
-turas [ C] [ C] [ C]
Tsuc 41,2 41,5 43,2
Tdes 112,6 112,9 112,6
Tsai 99,2 99,5 98,7
Tole 63,0 63,3 49,4
8000 rpm Tmot 55,6 56,1 48,2
Tcar 53,1 53,5 42,4
Tfra 71,2 71,4 60,0
Tefx 79,4 79,8 79,2
Ttam 84,0 84,3 73,5
Tsuc 41.0 41.1 42.4
Tdes 112.8 112.8 114.2
Tsai 101.5 101.6 102.1
Tole 65.3 65.4 52.8
10000 rpm Tmot 57.4 57.6 51.6
Tcar 55.0 55.1 44.4
Tfra 69.8 70.9 61.2
Tefx 74.4 75.0 82.3
Ttam 88.7 88.7 76.3
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Tabela B.18 – Comparac¸a˜o dos resultados do MGRT com os dados de cali-
brac¸a˜o para condic¸a˜o ARI-G
Velocidade Tempera Exp. UAs calibrados UAs ajustados
-turas [ C] [ C] [ C]
Tsuc 40.8 41.1 41.18
Tdes 93.8 93.8 93.9
Tsai 83.5 83.6 83.0
Tole 59.9 60.1 50.8
8000 rpm Tmot 49.6 50.0 47.1
Tcar 45.2 45.5 42.9
Tfra 62.5 63.5 62.3
Tefx 65.1 65.8 70.5
Ttam 63.9 64.0 64.4
Tsuc 40.5 40.5 42.0
Tdes 94.6 94.3 95.8
Tsai 86.3 86.3 87.1
Tole 57.2 57.1 53.8
10000 rpm Tmot 51.3 50.8 49.9
Tcar 46.3 46.1 44.6
Tfra 63.6 64.7 67.7
Tefx 70.0 70.7 63.1




Modelo de conduc¸a˜o de calor na
espira
C.1 Equac¸a˜o da conduc¸a˜o nas espiras
Nesta sec¸a˜o e´ apresentado o procedimento matema´tico desenvol-
vido para a obtenc¸a˜o da equac¸a˜o de conduc¸a˜o de calor nas espiras no
compressor scroll. A equac¸a˜o de conduc¸a˜o de calor em coordenadas
















Considerando que o comprimento da espira encontra-se na direc¸a˜o
x, a altura na direc¸a˜o y e a espessura na direc¸a˜o z, tem-se que:
0  x  L
0  y  Hesp
0  z  t.
(C.2)






e assumindo uma temperatura me´dia ao longo de um ciclo de com-
pressa˜o























Conforme discutido no Cap´ıtulo 6, existem diferentes escalas de
tempo associadas ao problema de conduc¸a˜o nas espiras. Desta forma,
o termo temporal da equac¸a˜o C.5 pode ser desprezado sem preju´ızo











































Introduzindo uma temperatura me´dia espacial na a´rea transversal








T (x, y, z)dydz, (C.8)
trocando a ordem da integral dupla e do termo de derivada segunda na
direc¸a˜o x (primeiro termo), integrando na direc¸a˜o y no segundo termo
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Reconhecendo o termo de temperatura me´dia espacial na a´rea
transversal e explicitando os limites de integrac¸a˜o do segundo e ter-


















































Na Equac¸a˜o C.10, as expresso˜es presentes no segundo e terceiro
termo do lado direito da equac¸a˜o sa˜o os fluxos me´dios de calor nas















q00 int   q00ext
 
(C.11)
A Equac¸a˜o C.11 e´ a formulac¸a˜o quase-esta´tica unidimensional na
direc¸a˜o longitudinal da conduc¸a˜o de calor na espira. Os termos de fluxo
de calor nas fronteiras foram modelados conforme descrito no Cap´ıtulo
6.
C.2 Fluxos de calor
C.2.1 Convecc¸a˜o com o pleno de succ¸a˜o
Os padro˜es de escoamento do ga´s no entorno do elemento de com-
pressa˜o sa˜o esquematizados na Figura C.1. Para representar a trans-
fereˆncia de calor entre o fluido e a parede externa da espira foi utilizado
uma correlac¸a˜o de nu´mero de Nusselt dispon´ıvel na literatura para es-
coamento laminar em um duto retangular com fluxo de calor constante




= 5, 35 (C.12)
onde h e´ o coeficiente convectivo entre a espira e a o fluido no entorno,
Dh e´ o diaˆmetro hidra´ulico da passagem e k e´ a condutividade te´rmica






Figura C.1 – Convecc¸a˜o da espira com o entorno.
do fluido avaliada na temperatura de succ¸a˜o. A lei de resfriamento de
Newton foi utilizada para representar a troca convectiva de calor entre a
espira e o fluido no entorno da espira. Este fluido foi considerado como
estando na temperatura de succ¸a˜o. Para o compressor em ana´lise, o
coeficiente de transfereˆncia de calor calculado e´ de 6,5 W/m2K;
C.2.2 Transfereˆncia de calor por contato






onde t e´ a espessura da espira, k e´ a condutividade te´rmica do material
que constitui a espira e RT,cnt e´ a resistividade te´rmica no contato entre
espiras. A resistividade te´rmica de contato foi assumida como aquela
resultante da interac¸a˜o entre duas superf´ıcies de ferro fundido sujeitas
a uma forc¸a axial. A ordem de grandeza desta resistividade e´ de 10 4
m2K/W (KNEER; FIEBERG, ), e considera que os dois so´lidos esta˜o em
perfeito contato.





Figura C.2 – Ilustrac¸a˜o da transfereˆncia de calor por contato.
A linha de contato entre espiras, ja´ discutida no cap´ıtulo 6, foi de-
terminada utilizando equac¸o˜es referentes a uma linha de contato entre
uma parede e um cilindro sob pressa˜o (YOUNG; BUDYNAS, 2002). A
linha de contato entre as duas espiras e´ dada por:





onde E e´ o mo´dulo de elasticidade do material que constitui a espira,
Desp e´ o diaˆmetro das espiras no ponto de contato, que varia ao longo
do processo de compressa˜o. Finalmente, p e´ a forc¸a axial por unidade





onde mesp e´ a massa da espira mo´vel, ! e´ a velocidade angular do eixo
exceˆntrico, ro e´ a excentricidade e Hesp e´ a altura da espira.
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C.2.3 Interac¸a˜o com o ambiente de descarga
A resistividade te´rmica entre um ponto no centro da parede da





Figura C.3 – Influeˆncia do ambiente de descarga sobre a espira fixa.








onde Hbase e´ a espessura da base da espira, Hesp e´ a altura da espira
e hcds e´ o coeficiente convectivo de transfereˆncia de calor utilizado na
caˆmara de descarga.
C.3 Discretizac¸a˜o das equac¸o˜es
O balanc¸o de energia permite determinar uma equac¸a˜o alge´brica
em cada um dos volumes finitos, resultando na seguinte forma geral de
equac¸a˜o:
APTP = AeTE +AwTW +BP . (C.17)
A resoluc¸a˜o do sistema de equac¸o˜es formado pelas equac¸o˜es de
todos os volumes permite a obtenc¸a˜o da distribuic¸a˜o de temperatura
na espira. Em seguida sa˜o apresentadas as expresso˜es referentes aos
coeficientes AP , Ae, Aw do vetor temperatura e ao vetor dos termos
fonte BP . Diversos termos aparecem nessas equac¸o˜es e seus significados
sa˜o descritos abaixo.
TP , TE e TW denotam as temperaturas do volume onde e´ reali-
zado o balanc¸o e dos volumes vizinhos na direc¸a˜o leste e oeste,















Figura C.4 – Representac¸a˜o de um volume finito.
respectivamente;
 xw e xe representam as distaˆncias entre os centros dos volumes
na direc¸a˜o oeste e leste, respectivamente;
k e´ a condutividade te´rmica do material da espira;
Atrs e´ a a´rea da face transversal do volume e Atop e´ a a´rea da
face superior do volume;
Os sub´ındice (int) e (ext) dizem respeito aos fluxos e a`s a´reas nas
faces interna e externa do volume.
O sub´ındice (gas) se refere a` temperatura do fluido refrigerante
sendo comprimido;
O sub´ındice (k) denota uma temperatura relativa ao contato entre
espiras;
hccc e hccp sa˜o, respectivamente, os coeficientes de troca convec-
tiva de calor que estabelecem a condic¸a˜o de contorno nas regio˜es
central e perife´rica da espira.
Tdes e Tsuc sa˜o as temperaturas de succ¸a˜o e descarga. Tcds e´ a
temperatura do ga´s presente no ambiente de descarga.
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Estes aspectos sa˜o ilustrados na Figura C.4. Nessa mesma figura
(1) e´ o fluxo referente ao ambiente de descarga, (2) e (3) sa˜o os fluxos
de calor advectivos, (4) e (5) sa˜o os fluxos de calor devido ao contato






































Conforme discutido no cap´ıtulo 6, para os volumes na face externa
em contato com o fluido refrigerante no entorno da espira deve-se subs-
tituir o hext pelo coeficiente convectivo calculado pela Equac¸a˜o C.12 e
a T¯gas,ext pela temperatura de succ¸a˜o.
C.3.2 Volume na fronteira oeste
Este e´ o volume de fronteira na regia˜o da espira em contato com o
ga´s de descarga, cujos coeficientes da equac¸a˜o discretizada da conduc¸a˜o
de calor sa˜o:
AP = h¯cccAtrs +
kAtrs
 xe











C.3 Discretizac¸a˜o das equac¸o˜es 207

















C.3.3 Volume mais perife´rico
Este e´ o volume de fronteira na regia˜o da espira em contato com o
ga´s de succ¸a˜o. Os coeficientes da correspondente equac¸a˜o discretizada
sa˜o dados por:
AP = h¯ccpAtrs +
kAtrs
 xe















Ae = 0. (C.28)
BP = h¯ccpAtrsTsuch¯intAintT¯gas,int + h¯extAextT¯gas,ext
+
AintT¯k,int
Rk,int
+
AextT¯k,ext
Rk,ext
+
AtopTcds
Rdes
.
(C.29)
